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PREFACIO 


Cambios en esta edición 


Este libro presenta el tema de ingeniería de vibraciones a nivel de licenciatura. Las reacciones favorables de profesores y 
estudiantes a la cuarta edición me motivaron a preparar esta quinta edición. Conservé el estilo de las ediciones anteriores 
en la presentación de la teoría, los aspectos de cálculo y la aplicación de la vibración de la manera más sencilla posible, 
con especial énfasis en las técnicas de análisis por computadora. Se ofrecen amplias explicaciones de los fundamentos en 
las que se recalca la importancia y la interpretación física que acrecientan las experiencias adquiridas en cursos previos de 
mecánica y se utilizan numerosos ejemplos y problemas para ilustrar principios y conceptos. 


En esta edición se modificaron algunos temas y se volvieron a escribir otros, se agregaron muchos más y se introduje- 


ron nuevas características. La mayoría de esas adiciones y modificaciones fueron a sugerencia de los usuarios y revisores 
del texto. Entre los cambios importantes destacan los siguientes: 


1. Al principio de cada capítulo se presenta un esquema y los objetivos de aprendizaje. 

2. Al final de cada capítulo se ofrece un resumen de repaso. 

3. Lapresentación de algunos temas se ha modificado para ofrecer una mayor cobertura y mejor claridad. Estos temas 
incluyen los componentes básicos de la vibración: elementos de resorte, elementos de amortiguación y elementos 
de masa o inercia, así como aislamiento y control activo de la vibración. 

4. Muchos temas nuevos se presentan con detalles y ejemplos ilustrativos, entre ellos la respuesta de sistemas de 

primer orden y la constante de tiempo; representación gráfica de las raíces y soluciones características; variaciones 

de parámetros y la representación del lugar geométrico de las raíces; la estabilidad de los sistemas; el método de 
función de transferencia para problemas de vibración forzada; el método de la transformada de Laplace para solu- 
cionar problemas de vibración libre y forzada; el método de la función de transferencia de frecuencia; el diagrama 
de Bode para sistemas de un solo grado de libertad; la respuesta gradual y la descripción de la respuesta transitoria, 

y los impactos elásticos y no elásticos. 

Se agregaron 128 ejemplos, 160 problemas, 70 preguntas de repaso y 107 ilustraciones. 

6. Se eliminaron los ejemplos y problemas basados en los programas C++ y Fortran, que en la edición anterior se 
presentaban al final de cada capítulo. 


on 


Características sobresalientes del libro 


Cada tema de este libro es independiente; todos los conceptos se explican perfectamente y las derivaciones se presentan 
con todos sus detalles. 


A lo largo del texto se recalcan los aspectos de cálculo asistidos por computadora. En la última sección de cada capítulo en- 
contrará ejemplos basados en MATLAB, así como varios programas MATLAB de uso general con ejemplos ilustrativos. 


Algunos temas se presentan de una forma un tanto no convencional; en particular en los capítulos 8, 10 y 11. La ma- 
yoría de los libros de texto abordan los puntos de los aisladores, los absorbedores y el balanceo en capítulos diferentes. 
Sin embargo, dado que uno de los objetivos principales del estudio de las vibraciones es controlar la respuesta a éstas, 
todos los temas relacionados con el control de la vibración se presentan en el capítulo 8. Los instrumentos de medición 
de vibración, junto con los excitadores de vibración, el procedimiento de análisis modal experimental y el monitoreo de 
la condición de máquinas, están juntos en el capítulo 10 (en el sitio web). Asimismo, todos los métodos de integración 
numérica aplicables a sistemas de uno y varios grados de libertad, al igual que los sistemas continuos, se encuentran en 
el capítulo 11 (en el sitio web). 
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Otras características sobresalientes son las siguientes: 


+ Más de 240 ejemplos ilustrativos para complementar la mayoría de los temas. 

+ Más de 980 preguntas de repaso para que los estudiantes revisen y prueben su comprensión del texto. Estas pregun- 
tas son de diferentes tipos: de opción múltiple, con respuestas breves, de verdadero o falso; de correspondencia de 
descripciones, y de completar espacios en blanco. 

+ Cada capítulo ofrece un extenso conjunto de problemas (más de 1150 en todo el libro) que resaltan varias aplicacio- 
nes del material explicado en el texto. (Las respuestas se proporcionan en el de soluciones para el profesor). 

+ Al final de algunos capítulos se presentan problemas del tipo proyecto de diseño (más de 30 a lo largo del texto), 
muchos sin solución única. 

+ Más de 25 programas MATLAB para ayudar a los estudiantes en la implementación numérica de los métodos estu- 
diados en el texto. 

+ Información biográfica (al inicio de cada capítulo y en los apéndices) de alrededor de 20 científicos e ingenieros que 
contribuyeron al desarrollo de la teoría de vibraciones. 


Los programas MATLAB y las respuestas a los problemas y a las preguntas de repaso que se presentan en el texto se 
encuentran disponibles para los profesores en el sitio web de este libro en www.pearsoneducacion.net/rao. 

El Manual de soluciones de todos los problemas y sugerencias para diseñar proyectos está disponible para los profeso- 
res que adopten este libro como texto en sus cursos. Consulte a su representante de Pearson. 


Unidades y notación 


En los ejemplos y problemas de este libro hemos utilizado tanto unidades del Sistema Internacional (SI) como del Sistema 
Inglés. Después de los Reconocimientos aparece una lista de símbolos junto con las unidades asociadas en estos siste- 
mas. En el Apéndice E se analiza brevemente la aplicación de las unidades SI en el campo de las vibraciones. Hemos uti- 
lizado flechas sobre los símbolos para indicar los vectores de columna y paréntesis rectangulares (corchetes) para indicar 
las matrices. 


Organización del material 


Este libro está organizado en 8 capítulos. Adicionalmente en el sitio web encontrará material en español sobre temas avan- 
zados de vibraciones mecánicas (capítulos 9 a 12) y apéndices (también en español), así como un par de capítulos en inglés 
(13 y 14). Se asume que el lector tiene conocimientos básicos sobre estática, dinámica, resistencia de materiales y ecuaciones 
diferenciales. Aun cuando es deseable un cierto conocimiento de la teoría de matrices y la transformada de Laplace, en los 
apéndices C y D (en el sitio web) se hace un repaso general de estos temas. 

El capítulo 1 inicia con una breve semblanza de la historia e importancia de las vibraciones, y aborda el modelado de 
sistemas prácticos para el análisis de la vibración junto con los diversos pasos implicados. Se describen las partes elementa- 
les de un sistema sometido a vibración, como son rigidez, amortiguamiento y masa (inercia). Se presentan los conceptos bá- 
sicos y la terminología que se utiliza en el análisis de vibraciones. El capítulo 2 aborda la vibración libre de sistemas de un 
solo grado de libertad sometidos a traslación y torsión viscosamente amortiguados y no amortiguados. Se analiza, además, 
la representación gráfica de las raíces características y las soluciones correspondientes, las variaciones de parámetro y las 
representaciones del lugar geométrico de las raíces. Aun cuando el método del lugar geométrico de las raíces se utiliza en 
sistemas de control, su uso en la vibración se ilustra en este capítulo. También se considera la respuesta bajo amortiguación 
histerética y de Coulomb. En el capítulo 3 se estudian las respuestas amortiguada y no amortiguada de sistemas de un solo 
grado de libertad a excitaciones armónicas. Se delinean los conceptos de fuerza y transmisibilidades de desplazamiento y 
su aplicación en sistemas prácticos. También se presenta el método de función de transferencia, la solución mediante la 
transformada de Laplace de problemas de vibración forzada, la respuesta de frecuencia y el diagrama de Bode. 

El capítulo 4 se ocupa de la respuesta de un sistema de un solo grado de libertad bajo una función forzada general. Los 
roles de la expansión de la serie de Fourier de una función periódica, la integral de convolución, la transformada de Laplace 
y los métodos numéricos se describen con ejemplos ilustrativos. También se analiza la especificación de la respuesta de un 
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sistema subamortiguado en función de tiempo pico, tiempo de elevación y tiempo de asentamiento. En el capítulo 5 se 
considera la vibración libre y forzada de sistemas de dos grados de libertad. Se analiza la vibración autoexcitada y la estabi- 
lidad del sistema. El método de la función de transferencia y la solución por medio de la transformada de Laplace también 
se presentan con ejemplos ilustrativos. En el capítulo 6 veremos la vibración de sistemas de varios grados de libertad y los 
métodos de análisis matriciales que se utilizan para presentar la teoría. En este mismo capítulo se describe el procedimiento 
de análisis modal para la solución de problemas de vibración forzada. Los diversos métodos para determinar frecuencias 
naturales y formas de modo de sistemas discretos se delinean en el capítulo 7. Los métodos de Dunkerley, Rayleigh, Hol- 
zer, Jacobi e iteraciones matriciales se explican aportando ejemplos numéricos. El capítulo 8 aborda los diversos aspectos 
de control de vibración, entre ellos los problemas de eliminación, aislamiento y absorción. El nomógrafo de vibración y los 
criterios de vibración, los cuales indican los niveles aceptables de vibración, también se presentan aquí. El balanceo de má- 
quinas rotatorias y reciprocantes y la formación de remolinos de flechas se consideran. También se describen las técnicas 
de control activas para controlar la respuesta de sistemas vibratorios. 


Material en español en el sitio web 

Mientras que las ecuaciones de movimiento de sistemas discretos aparecen en la forma de ecuaciones diferenciales ordi- 
narias, las de los sistemas continuos y distribuidos aparecen en la forma de ecuaciones diferenciales parciales. El análisis 
de la vibración de sistemas continuos, como cuerdas, barras, flechas, vigas y membranas, se presenta en el capítulo 9. El 
método de separación de variables se presenta para la solución de ecuaciones diferenciales parciales asociadas con sistemas 
continuos. Los métodos de Rayleigh y Rayleigh-Ritz para encontrar las frecuencias naturales aproximadas también se des- 
criben con ejemplos. Los métodos experimentales que se utilizan para medir la respuesta de la vibración se consideran en 
el capítulo 10, y se describen técnicas de análisis de señales y el equipo de medición de vibración. También se presentan 
técnicas de monitoreo y diagnóstico de la condición de máquinas. 

El capítulo 11 presenta varias técnicas de integración numéricas para determinar la respuesta dinámica de sistemas 
discretos y continuos. Se analizan e ilustran los métodos de diferencia central, los de Runge-Kutta, Houbolt, Wilson y 
Newmark. El análisis de elementos finitos, con aplicaciones que implican elementos unidimensionales, se aborda en el 
capítulo 12. Se utilizan elementos de barra, varilla y viga para el análisis estático y dinámico de armaduras, varillas some- 
tidas a torsión y vigas. En este capítulo también se aborda el uso de matrices de masa concentrada y de masa consistente 
en el análisis de vibración. Los problemas de vibración no lineal regidos por ecuaciones diferenciales no lineales presentan 
fenómenos que no aparecen en los problemas linealizados correspondientes. 

Los apéndices A y B se enfocan en las relaciones matemáticas y en la deflexión de vigas y placas. Los fundamentos 
de la teoría de matrices, la transformada de Laplace y las unidades SI se tratan en los apéndices C, D y E. Por último, el 
apéndice F ofrece una introducción a la programación con MATLAB. 


Material en inglés en el sitio web 

En el capítulo 13 se proporciona un tratamiento introductorio de vibración no lineal, con un análisis de oscilaciones subar- 
mónicas y superarmónicas, ciclos límite, sistemas con coeficientes dependientes del tiempo y caos. La vibración aleatoria 
de sistemas de vibración lineal se considera en el capítulo 14. En este capítulo también se aplican los conceptos de proceso 
aleatorio, proceso estacionario, densidad espectral de potencia, así como autocorrelación y procesos de banda ancha y an- 
gosta, sin dejar de considerar la respuesta de vibración aleatoria de sistemas de uno y varios grados de libertad. 


Temario típico 
El libro proporciona opciones flexibles para diferentes tipos de cursos sobre vibración. Los capítulos 1 a 5, el capítulo 8, y 


partes del 6, constituyen un curso básico de vibración mecánica. Puede darse diferente énfasis y orientación al curso si se 
hace una cobertura adicional de diferentes capítulos como se indica a continuación: 


+ El capítulo 9 para sistemas continuos o distribuidos. 
+ Los capítulos 7 y 11 para soluciones numéricas. 
+ El capítulo 12 para análisis de elementos finitos. 
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Qué esperar de este curso 


El material que se presenta en el texto ayuda a lograr algunos de los resultados especificados por la 
ABET (Accreditation Board for Engineering and Technology): 


Capacidad de aplicar el conocimiento de matemáticas, ciencia e ingeniería: 

El tema de vibración, tal como se presenta en el libro, aplica conocimientos de matemáticas 
(ecuaciones diferenciales, álgebra matricial, métodos vectoriales y números complejos) y cien- 
cia (estática y dinámica) para resolver problemas de vibración de ingeniería. 

Capacidad de identificar, formular y resolver problemas de ingeniería: 

Numerosos problemas ilustrativos, problemas de práctica y proyectos de diseño ayudan al estu- 
diante a identificar varios tipos de problemas de vibración prácticos y a desarrollar, analizar y 
resolver modelos matemáticos para hallar la respuesta e interpretar los resultados. 

Capacidad de utilizar las técnicas, habilidades y herramientas modernas necesarias para la prác- 
tica de ingeniería. 

La última sección de cada capítulo ilustra la aplicación del moderno software, MATLAB, para 
la solución de problemas de vibración. Los fundamentos de programación MATLAB se resu- 
men en el apéndice F. 

El uso de la moderna técnica de análisis, el método del elemento finito, para la solución de pro- 
blemas de vibración se aborda en un capítulo aparte (capítulo 12). El método de los elementos 
finitos es una técnica de amplio uso en la industria del modelado, análisis y solución de sistemas 
vibratorios complejos. 

Capacidad de diseñar y realizar experimentos, así como de analizar e interpretar datos: 


Los métodos experimentales y el análisis de datos relacionados con la vibración se presentan 
en el capítulo 10. También se analiza el equipo que se utiliza en la realización de experimentos 
de vibración, y se aborda el análisis de señales e identificación de los parámetros del sistema 
a partir de los datos. 
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LISTA DE SÍMBOLOS 


Símbolo 


Significado 


Sistema inglés 


Sistema Internacional 


a, Ap, A], 02,... 
4; 

La] 

A 

A, Ap Ap... 
b, bi, ba, ... 

B, By, Bo,... 
B 

CE 

Cs, Cd) 13.02)... 
C 

Cé 

Ci 

Cij 

[c] 

C, Ci, C2, Ci, Ca 


constantes, longitudes 

coeficiente de flexibilidad 

matriz de flexibilidad 

área 

constantes 

constantes, longitudes 

constantes 

peso de balanceo 

coeficiente de amortiguación viscosa 
constantes 

velocidad de onda 

constante de amortiguación viscosa crítica 


constante de amortiguación del amortiguador ¡-ésimo 


coeficiente de amortiguación 
matriz de amortiguación 
constantes 

diámetro, dimensión 
diámetro 

matriz dinámica 

base de logaritmos naturales 
excentricidad 

vectores unitarios paralelos a las direcciones x y y 
Módulo de Young 

valor esperado de x 
frecuencia lineal 

fuerza por unidad de longitud 
impulso unitario 

fuerza 

amplitud de fuerza F(t) 


pulg/lb 
pulg/lb 
pulg? 


Ib 
1b-s/pulg 


pulg/s 

1b-s/pulg 
1b-s/pulg 
1b-s/pulg 
1b-s/pulg 


pulg 
pulg 
s2 


pulg 
Ib/pulg? 


Hz 
lb/pulg 
lb-s 

Ib 

Tb 


m/N 
m/N 


m? 


Lista de símbolos 


Símbolo Significado Sistema inglés Sistema Internacional 
F,, Fr fuerza transmitida Tb N 

F, fuerza que actúa en la masa ¡-ésima Tb N 

F vector de fuerza Ib N 
F,F impulso Ib-s N>s 
E aceleración debida a la gravedad pulg/s? m/ 8? 
8g(t) función de respuesta al impulso 

G módulo de cortante Ib/pulg? N/m? 
h constante de amortiguación de histéresis lb/pulg N/m 
H(iw) función de respuesta de frecuencia 

. v=i 

I momento de inercia de área pulg* mf 

[1] matriz identidad 

Im(O parte imaginaria de () 

j entero 

J momento polar de inercia pulg* mf 

E PE E E AAA momento de inercia de masa Ib-pulg/s? kg - m? 
kk constante de resorte Ib/pulg N/m 
ki constante de resorte del resorte ¡-ésimo Ib/pulg N/m 
Kk; constante de resorte torsional lb-pulg/rad N-m/rad 
Ki; coeficiente de rigidez lb/pulg N/m 
[k] matriz de rigidez Ib/pulg N/m 
Ll; longitud pulg m 

m, m masa lb-s?/pulg kg 

m; masa ¡-ésima lb-s?/pulg kg 
mM; coeficiente de masa lb-s?/pulg kg 
[m] matriz de masa lb-s2/pulg kg 

M masa lb-s?/pulg kg 

M momento de flexión Ib-pulg N-m 
M, Ma, Ma, par de torsión Ib-pulg N-m 
Mo amplitud de M,(t) Ib-pulg N-m 
ñ un entero 

n número de grados de libertad 

N fuerza normal Tb N 

N total de escalones de tiempo 

P presión Ib/pulg?2 N/m? 
po) función de densidad de probabilidad de x 

PG) función de distribución de probabilidad de x 

P fuerza, tensión Tb N 

q; coordenada generalizada j-ésima 

á vector de desplazamientos generalizados 

á vector de velocidades generalizadas 

0; fuerza generalizada j-ésima 

r relación de frecuencia = w/o, 

? vector radio pulg m 
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Símbolo Significado Sistema inglés Sistema Internacional 
Re( >) parte real de () 

R(T) función de autocorrelación 

R resistencia eléctrica ohm ohm 
R función de disipación de Rayleigh Ib-pulg/s N-m/s 
R cociente de Rayleigh 1/s2 1/ $? 
s raíz de ecuación, variable de Laplace 

Sa Sa, Sy aceleración, desplazamiento, espectro de velocidad 

S,(w) espectro de x 

t tiempo S S 

l; estación de tiempo ¡-ésimo S S 

T par de torsión lb-pulg N-m 
T energía cinética pulg-lb J 

T; energía cinética de la masa ¡-ésima pulg-lb J 

Ta, Tf desplazamiento, transmisibilidad de fuerza 

UU; un elemento de matriz [U] 

U,U; desplazamiento axial pulg m 

U energía potencial pulg-lb J 

U peso desbalanceado Ib N 
[0] matriz triangular superior 

v, VO velocidad lineal pulg/s m/s 
Vv fuerza cortante Ib N 

V energía potencial pulg-lb J 

Vi energía potencial del resorte ¡-ésimo pulg-lb J 

W, W], Wa, (0j deflexiones transversales pulg m 
wo valor de w cuando £ = 0 pulg m 
Wo valor de y» cuando £ = 0 pulg/s m/s 
W modo enésimo de vibración 

W peso de una masa Ib N 

W energía total pulg-lb J 

W deflexión transversal pulg m 
W; valor de W cuando í = f, pulg m 
W(x) una función de x 

xyZ coordenadas cartesianas, desplazamientos pulg m 
Xq, x(0) valor de x cuando £ = 0 pulg m 
xo, x(0) valor de x cuando £ = 0 pulg/s m/s 
Xj desplazamiento de la masa j-ésima pulg m 
Xj valor de x cuando 1 = 1; pulg m 
xj valor de x cuando £ = 1; pulg/s m/s 
Xh parte homogénea de x(t) pulg m 
Xp parte particular de x(1) pulg m 

X vector de desplazamientos pulg m 

Xi valor de cuando 1 = t; pulg m 
Y valor de X cuando f = ft, pulg/s m/s 
Xi valor de X cuando t = t; pulg/s? m/ s? 


Lista de símbolos 


Símbolo Significado Sistema inglés Sistema Internacional 
(0) modo ¡-ésimo 

XxX amplitud de x(1) pulg m 

Xx; amplitud de x;(£) pulg m 
xO vector modal ¡-ésimo pulg m 
x componente ¡-ésimo de modo j-ésimo pulg m 

[Xx] matriz modal pulg m 

X, aproximación r-ésima a un modo 

y desplazamiento de base pulg m 

Y amplitud de y(t) pulg m 

Z desplazamiento relativo, x— y pulg m 

Z amplitud de z(t) pulg m 
Z(iw) impedancia mecánica Ib/pulg N/m 
ól ángulo, constante 

B ángulo, constante 

B constante de amortiguamiento de histéresis 

y peso específico Ib/pulg3 N/ m' 
8 decremento logarítmico 

Dos deflexiones pulg m 
des: deflexión estática pulg m 

8; delta Kronecker 

A determinante 

AF incremento de F Ib N 

Ax incremento de x pulg m 

Af incremento del tiempo £ S s 

AW energía disipada en un ciclo pulg-Ib J 

5 una pequeña cantidad 

P deformación 

£ relación de amortiguamiento 

0 constante, desplazamiento angular 

0; desplazamiento angular ¡-ésimo rad rad 
UN valor de O cuando t = 0 rad rad 

17 h valor de O cuando t = 0 rad/s rad/s 
e amplitud de 0 (1) rad rad 
e; amplitud de 0,(t) rad r a 

A valor eigen = 1/w2 s2 s 

[A] matriz de transformación 

p viscosidad de un fluido Ib-s/pulg? kg/m+s 
p coeficiente de fricción 

Pla valor esperado de x 

Pp densidad de masa Ib-s?2/pulg* kg / mé 
n factor de pérdida 

Ts desviación estándar de x 

g esfuerzo Ib/pulg? N/m? 
T periodo de oscilación, tiempo, constante de tiempo s s 


xxii Lista de símbolos 


Símbolo Significado Sistema inglés Sistemas Internacional 
T esfuerzo cortante Ib/pulg? N/m? 
10) ángulo, ángulo de fase rad rad 
b; ángulo de fase en el modo ¡-ésimo rad rad 
w frecuencia de oscilación rad/s rad/s 
w; frecuencia natural ¡-ésima rad/s rad/s 
Or frecuencia natural rad/s rad/s 
wW4 frecuencia de vibración amortiguada rad/s rad/s 
Subíndices 
Símbolo Significado 
cri valor crítico 
eq valor equivalente 
valor ¡-ésimo 

L plano izquierdo 
máx valor máximo 
n correspondiente a la frecuencia natural 
R plano derecho 
0 valor específico o de referencia 
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1.1 Comentarios preliminares 3 


Este capítulo presenta el tema de las vibraciones en una forma relativamente sencilla. Empieza 
con una breve historia del tema y luego presenta un examen de la importancia de la vibración. 
Los conceptos básicos de grados de libertad y de sistemas continuos y discretos se ofrecen junto 
con una descripción de las partes elementales de los sistemas vibratorios. Se indican las diversas 
clasificaciones de vibración, a saber: vibración libre y forzada; vibración no amortiguada y amorti- 
guada; vibración lineal y no lineal, y vibración determinística y aleatoria. Se delinean y presentan 
asimismo las definiciones y los conceptos esenciales de vibración. 

Se describe el concepto de movimiento armónico y su representación por medio de vectores y 
números complejos. Se aportan las definiciones y terminología básicas como ciclo, amplitud, perio- 
do, frecuencia, ángulo de fase y frecuencia natural, relacionadas con el movimiento armónico. Al 
final se describe el análisis armónico, que tiene que ver con la representación de cualquier función 
periódica en términos de funciones armónicas, utilizando la serie de Fourier. Asimismo, se anali- 
zan en detalle los conceptos de espectro de frecuencia, representaciones en el dominio del tiempo 
y frecuencia de funciones periódicas, así como las expansiones de mediano intervalo y el cálculo 
numérico de coeficientes de Fourier. 


Objetivos de aprendizaje 


Al terminar este capítulo, usted deberá ser capaz de realizar lo siguiente: 


e Describir brevemente la historia de la vibración. 

e Indicar la importancia del estudio de la vibración. 

e Proporcionar varias clasificaciones de la vibración. 

e  Enunciar los pasos implicados en el análisis de la vibración. 

e Calcular los valores de constantes de resorte, masas y constantes de amortiguamiento. 

e Definir el movimiento armónico y diferentes posibles representaciones de movimiento armónico. 
e Sumar y restar movimientos armónicos. 

e Realizar la expansión de la serie de Fourier de funciones periódicas dadas. 

e Determinar los coeficientes de Fourier numéricamente, aplicando el programa MATLAB. 


El tema de la vibración se presenta aquí en una forma relativamente sencilla. El capítulo empieza 
con una breve historia de la vibración y continúa con un examen de su importancia. Se perfilan los 
diversos pasos que intervienen en el análisis de la vibración de un sistema de ingeniería y se presentan 
las definiciones y conceptos esenciales de la vibración. Aquí aprendemos que todos los sistemas me- 
cánicos y estructurales se pueden modelar como sistemas de masa-resorte-amortiguador. En algunos 
sistemas, como en un automóvil, la masa, el resorte y el amortiguador se pueden identificar como 
componentes separados (la masa en la forma del cuerpo, el resorte en la suspensión y el amortiguador 
en la forma de los amortiguadores). En algunos casos, la masa, el resorte y el amortiguador no apare- 
cen como componentes distintos, pues son inherentes e integrales al sistema. Por ejemplo, en el ala de 
un avión, la masa está distribuida en toda el ala. Incluso, debido a su elasticidad, el ala experimenta 
una notable deformación durante el vuelo, de modo que puede modelarse como un resorte. Además, la 
deflexión del ala introduce un efecto de amortiguamiento producido por el movimiento relativo entre 
componentes como juntas, conexiones y soportes, al igual que la fricción interna producida por de- 
fectos microestructurales del material. En el capítulo se describe el modelado de elementos de resorte, 
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1.2 
1.2.1 


Orígenes del 
estudio de la 
vibración 


masa y amortiguamiento, sus características y la combinación de varios resortes, masas o elementos 
de amortiguamiento que aparecen en un sistema. De allí se deriva una presentación del concepto de 
análisis armónico, el cual puede utilizarse para el análisis de movimientos periódicos generales. En 
este capítulo no se pretende agotar los temas; los capítulos siguientes desarrollarán con más detalle 
muchas de las ideas. 


El interés en la vibración surge cuando se crean los primeros instrumentos musicales, probable- 
mente silbatos o tambores. Desde entonces, tanto músicos como filósofos han buscado las reglas y 
las leyes de la producción del sonido, las han utilizado para mejorar los instrumentos musicales, 
y las han pasado de generación en generación. Ya en el año 4000 a.C. [1.1], la música había alcan- 
zado un alto nivel de desarrollo y era muy apreciada por chinos, hindúes, japoneses y, quizá, los 
egipcios. Estos pueblos antiguos observaron ciertas reglas definidas que de alguna manera estaban 
relacionadas con el arte de la música, aunque su conocimiento no llegó a nivel de ciencia. 

Es probable que los instrumentos musicales de cuerda se hayan originado en el arco del cazador, 
arma favorecida por los ejércitos del antiguo Egipto. Uno de los instrumentos de cuerda más primi- 
tivos, la nanga, se parece a un arpa de tres o cuatro cuerdas, y cada cuerda produce sólo una nota; en 
el Museo Británico se encuentra un ejemplar que data de 1500 años a.C. Ahí mismo se exhibe un 
arpa de 11 cuerdas, decorada en oro y con caja de resonancia en forma de cabeza de toro, la cual 
se encontró en Ur en una tumba real que data de aproximadamente 2600 años a.C. En los muros 
de tumbas egipcias con una antigiiedad de 3000 años a.C. se hallaron pinturas de instrumentos de 
cuerda semejantes a arpas. 

Nuestro sistema musical actual tiene sus bases en la civilización griega antigua. Se considera 
que el filósofo y matemático griego Pitágoras (582-507 a.C.) fue la primera persona que investigó 
el sonido musical con una base científica (figura 1.1). Entre otras cosas, Pitágoras realizó experl- 
mentos con una sola cuerda por medio de un aparato sencillo llamado monocordio. En el ejemplo 
que se muestra en la figura 1.2, los puentes de madera 1 y 3 están fijos. El puente 2 es movible en 
tanto que la tensión en la cuerda se mantiene constante mediante el peso colgante. Pitágoras obser- 
vó que si se someten a la misma tensión dos cuerdas similares de diferentes longitudes, la más corta 
emite una nota más alta; además, si la cuerda más corta es de la mitad de la longitud de la más larga, 
la más corta emitirá una nota una octava arriba de la otra. Pitágoras no dejó ningún documento de su 


Figura 1.1 Pitágoras. (Reimpreso con permiso de 1.E. Navia, 
Pitágoras: An Annotated Bibliography, Garland Publishing, 
Inc., Nueva York, 1990). 
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Cuerda 
1 2 3 


Peso Figura 1.2 Monocordio. 


trabajo (figura 1.3), pero ha sido descrito por otros. Aunque en el tiempo de Pitágoras se desarrolló 
el concepto de tono, la relación entre el tono y la frecuencia no se entendió sino hasta el tiempo de 
Galileo, en el siglo XVI. 

Hacia 350 a.C, Aristóteles escribió tratados sobre música y sonido e hizo observaciones como 
“La voz es más dulce que el sonido de los instrumentos”, y “El sonido de la flauta es más dulce 
que el de la lira”. En 320 a.C., Aristógenes, alumno de Aristóteles y músico, escribió una obra en 
tres volúmenes titulada Elementos de armonía. Estos libros son quizá los más antiguos de que se 
disponga sobre la música y escritos por los investigadores mismos. Alrededor de 300 a.C., en un 
libro llamado Introducción a la armonía, Euclides escribió brevemente sobre la música pero sin 
hacer referencia alguna a la naturaleza física del sonido. Los griegos no lograron más avances en el 
conocimiento científico del sonido. 

Parece que los romanos recibieron todo su conocimiento musical por parte de los griegos, excep- 
to Vitruvio, famoso arquitecto romano que escribió alrededor del año 20 a.C. sobre las propiedades 
acústicas de los teatros. Su tratado De Architectura Libri Decem (Diez libros sobre arquitectura), 
estuvo perdido durante muchos años, y se habría de redescubrir sólo hasta el siglo xv. Al parecer, 
durante casi 16 siglos no hubo después del trabajo de Vitruvio ningún desarrollo en las teorías del 
sonido y la vibración. 


¿[PHYLOLAVS $ 


Figura 1.3 Pitágoras como músico. (Reimpreso con permiso de D.E. Smith, History of Mathema- 
tics, Vol. 1, Dover Publications, Inc., Nueva York, 1958). 
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1.2.2 


De Galileo a 
Rayleigh 


En la antigúedad, China experimentaba muchos sismos. Zhang Heng, que se desempeñó como 
historiador y astrónomo en el siglo 11, percibió la necesidad de desarrollar un instrumento para medir 
los sismos con precisión. En el año 132 inventó el primer sismógrafo del mundo [1.3, 1.4], el cual 
estaba hecho de fino bronce fundido, con un diámetro de ocho chi (un chi equivale a 0.237 metros) 
y tenía la forma de una jarra de vino (figura 1.4). Dentro de la jarra había un mecanismo que con- 
sistía en un péndulo rodeado por un grupo de ocho palancas que apuntaban en ocho direcciones. En 
la parte externa del sismógrafo había ocho figuras de dragón, cada una con una bola de bronce 
en las fauces. Debajo de cada dragón había una rana con la boca abierta hacia arriba. Un sismo 
fuerte en cualquier dirección inclinaría el péndulo en esa dirección y activaría la palanca en la ca- 
beza del dragón. Esto abría la boca del d ragón y la bola de bronce se soltaba y caía en la boca de la 
rana con un sonido metálico. Así, el sismógrafo permitía al personal de vigilancia saber tanto el 
tiempo como la dirección de la ocurrencia del sismo. 


Figura 1.4 El primer sismógrafo del mundo inventado 
en China en el año 132 de nuestra era. (Reimpreso con 
permiso de R. Taton (ed.), History of Science, Basic 
HANNAANAAMENAM Books, Inc., Nueva York, 1957). 


Se considera que Galileo Galilei (1564-1642) es el fundador de la ciencia experimental moderna. 
De hecho, a menudo al siglo xvI1 se le considera como el “siglo del genio” puesto que los cimientos 
de la filosofía y la ciencia modernas se sentaron durante ese periodo. Lo que motivó a Galileo a es- 
tudiar el comportamiento de un péndulo simple fue la observación de los movimientos de vaivén de 
una lámpara en una iglesia de Pisa. Un día, mientras se aburría durante un sermón, Galileo miraba 
hacia el techo de la iglesia. Una lámpara oscilante captó su atención. Comenzó a medir el periodo 
de los movimientos de péndulo de la lámpara con su pulso, y para su sorpresa se dio cuenta de que 
el tiempo era independiente de la amplitud de las oscilaciones. Esto lo llevó a realizar más expe- 
rimentos con el péndulo simple. En su obra Discorsi e dimostrazione matematiche in torno a due 
nuove scienze (Diálogos sobre dos nuevas ciencias), publicada en 1638, Galileo analizó los cuerpos 
vibratorios. Describió la dependencia de la frecuencia de la vibración en la longitud de un péndu- 
lo simple, junto con el fenómeno de vibraciones simpáticas (resonancia). Los escritos de Galileo 
también indican que entendía con claridad la relación entre la frecuencia, la longitud, la tensión y 
la densidad de una cuerda vibratoria tensa [1.5]. Sin embargo, el primer informe correcto publicado 
de la vibración de cuerdas lo proporcionó el matemático y teólogo francés Mario Mersenne (1588- 
1648) en su libro Harmonie universelle (Armonía universal), publicado en 1636. Mersenne también 
midió, por primera vez, la frecuencia de vibración de una cuerda larga y a partir de ello pronosticó la 
frecuencia de una cuerda más corta de la misma densidad y tensión. Muchos consideran a Mersenne 
como el padre la acústica. A menudo se le acredita el descubrimiento de las leyes de las cuerdas 
vibratorias porque publicó los resultados en 1636, dos años antes que Galileo. Sin embargo, el 
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crédito le pertenece a Galileo, puesto que escribió las leyes muchos años atrás y su publicación fue 
prohibida por órdenes del Inquisidor de Roma hasta 1638. 

Inspirada en el trabajo de Galileo, en 1657 se fundó la Academia del Cimento en Florencia; a 
ésta le siguieron las formaciones de la Royal Society of London en 1662, y la Paris Academie des 
Sciences en 1666. Más tarde, Robert Hooke (1635-1703) también realizó experimentos para 
determinar una relación entre el tono y la frecuencia de vibración de una cuerda. Sin embargo, 
Joseph Sauveur (1653-1716) investigó a fondo estos experimentos y acuñó la palabra “acústica” 
para la ciencia del sonido [1.6]. Sauveur en Francia y John Wallis (1616-1703) en Inglaterra obser- 
varon, de manera independiente, el fenómeno de las formas de modo, y encontraron que una cuerda 
tensa que vibra puede no tener movimiento en ciertos puntos, y un movimiento violento en puntos 
intermedios. Sauveur llamó nodos a los primeros puntos y bucles a los segundos. Se encontró que 
tales vibraciones tenían frecuencias más altas que la asociada con la vibración simple de la cuerda 
sin nodos. De hecho, se encontró que las altas frecuencias son múltiplos integrales de la frecuencia 
de vibración simple, y Sauveur llamó armónicos a las altas frecuencias y frecuencia fundamental 
a la frecuencia de una vibración simple. Sauveur también encontró que una cuerda puede vibrar 
sin varios de sus armónicos presentes al mismo tiempo. Además, observó el fenómeno del pulso 
cuando dos tubos de órgano de tonos levemente diferentes se hacen sonar juntos. En 1700, Sauveur 
calculó, mediante un método un tanto dudoso, la frecuencia de una cuerda tensada a partir de la 
comba medida de su punto medio. 

Sir Isaac Newton (1642-1727) publicó en 1686 su obra monumental Philosophiae Naturalis 
Principia Mathematica (Principios matemáticos de filosofía natural), que describe la ley de la 
gravitación universal, así como las tres leyes del movimiento y otros descubrimientos. La segunda 
ley del movimiento de Newton es un lugar común en libros sobre vibraciones para derivar las ecua- 
ciones de movimiento de un cuerpo que vibra. Brook Taylor (1685-1731), matemático inglés, halló 
en 1713 la solución teórica (dinámica) del problema de la cuerda vibratoria, y a su vez presentó el 
famoso teorema de Taylor sobre una serie infinita. La frecuencia natural de la vibración obtenida 
con la ecuación de movimiento derivada por Taylor concuerda con los valores experimentales ob- 
servados por Galileo y Mersenne. El procedimiento adoptado por Taylor fue perfeccionado con la 
introducción de derivadas parciales en las ecuaciones de movimiento por Daniel Bernoulli (1700- 
1782), Jean D” Alembert (1717-1783) y Leonard Euler (1707-1783). 

La posibilidad de que una cuerda vibre con varios de sus armónicos presentes al mismo tiempo 
(si el desplazamiento de cualquier punto en cualquier instante es igual a la suma algebraica de los 
desplazamientos de cada armónico) se comprobó con las ecuaciones dinámicas de Daniel Bernoulli 
en sus memorias, publicadas por la Academia Berlinesa en 1755 [1.7]. Esta característica se conoce 
como el principio de la coexistencia de pequeñas oscilaciones lo cual, en terminología actual, es el 
principio de superposición. Se comprobó que este principio es más valioso en el desarrollo de la 
teoría de vibraciones y condujo a la posibilidad de expresar cualquier función arbitraria (es decir, 
cualquier forma inicial de la cuerda) utilizando una serie infinita de senos y cosenos. Debido a esta 
implicación, D'Alembert y Euler dudaron de la validez de este principio. Sin embargo, J. B. J. 
Fourier (1768-1830) en su obra Analytical Theory of Heat en 1822 comprobó la validez de este tipo 
de expansión. 

Joseph Lagrange (1736-1813) presentó la solución analítica de la cuerda vibratoria en sus me- 
morias publicadas por la Academia de Turín en 1759. En su estudio, Lagrange supuso que la cuerda 
se componía de una infinidad de partículas de masa idéntica equidistantes, y estableció la existencia 
de varias frecuencias independientes iguales a la cantidad de partículas de masa. Cuando se per- 
mitió que la cantidad de partículas fuera infinita se encontró que las frecuencias resultantes eran 
las mismas que las frecuencias armónicas de la cuerda tensa. El método de establecer la ecuación 
diferencial del movimiento de una cuerda (llamada ecuación de onda), presentado en la mayoría 
de los libros actuales sobre teoría de la vibración, lo desarrolló por primera vez D” Alembert en sus 
memorias publicadas por la Academia de Berlín en 1750. La vibración de vigas delgadas apoyadas 
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y sujetas de diferentes maneras fue un estudio hecho por primera vez por Euler en 1744 y Daniel 
Bernoulli en 1751. Su método se conoce como teoría de vigas delgadas o de Euler-Bernoulli. 

Charles Coulomb realizó estudios tanto teóricos como experimentales en 1784 sobre las oscila- 
ciones torsionales de un cilindro de metal suspendido de un cable (figura 1.5). Al suponer que el par 
de torsión resistente del alambre torcido es proporcional al ángulo de torsión, dedujo la ecuación de 
movimiento para la vibración torsional del cilindro suspendido. Integrando la ecuación de mo- 
vimiento, encontró que el periodo de oscilación es independiente del ángulo de torsión. 

Hay un interesante relato en cuanto al desarrollo de la teoría de vibración de placas [1.8]. En 
1802, el científico alemán E. F. F. Chladni (1756-1824) desarrolló el método de colocar arena so- 
bre una placa vibratoria para hallar sus formas de modo y observó la belleza y complejidad de los 
patrones modales de las placas vibratorias. En 1809 la Academia Francesa invitó a Chladni a que 
hiciera una demostración de estos experimentos. Napoleón Bonaparte, quien asistió a la reunión, 
se impresionó muchísimo y donó 3000 francos a la academia para que se otorgaran a la primera 
persona que elaborara una teoría matemática satisfactoria de la vibración de placas. Cerca de la fecha 
límite de la competencia, en octubre de 1811, sólo un candidato, Sophie Germain, había entrado al 
concurso. Pero Lagrange, que era uno de los jueces, descubrió un error en la derivación de su ecua- 
ción diferencial de movimiento. La academia abrió de nuevo la competencia, con una nueva fecha 
límite para octubre de 1813. Sophie Germain entró de nuevo al concurso y presentó la forma co- 
rrecta de la ecuación diferencial. Sin embargo, la academia no le otorgó el premio porque el juez 
deseaba una justificación física de las suposiciones hechas en su derivación. La competencia se abrió 
una vez más. En 1815, en su tercer intento, Sophie Germain obtuvo por fin el premio aun cuando 
los jueces no se sintieran del todo satisfechos con su teoría. De hecho, más tarde se encontró que la 
ecuación diferencial era correcta pero las condiciones límite eran erróneas. En 1850, G. R. Kirchhoff 
(1824-1887) dio las condiciones límite correctas para la vibración de las placas. 

Mientras tanto, el problema de vibración de una membrana flexible rectangular, lo cual es im- 
portante para entender el sonido emitido por tambores, fue resuelto por primera vez por Simeon 
Poisson (1781-1840). La vibración de una membrana circular fue estudiada en 1862 por R. F. A. 
Clebsch (1833-1872). Después de esto, se realizaron estudios de vibración en varios sistemas 


Figura 1.5 Dispositivo de Coulomb para pruebas de vibra- 
A ción torsional. (Reimpreso con permiso de S.P. Timoshenko, 
History of Strength of Materials, McGraw-Hill Book Com- 
pany, Inc., Nueva York, 1953). 
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mecánicos y estructurales prácticos. En 1877 Lord Baron Rayleigh publicó su libro sobre la teoría 
del sonido [1.9], obra considerada un clásico en materia de sonido y vibración incluso en la actua- 
lidad. Notable entre las muchas contribuciones de Rayleigh es el método de encontrar la frecuencia 
de vibración fundamental de un sistema conservador al aplicar el principio de conservación de la 
energía, ahora conocido como método de Rayleigh. Este método resultó ser una técnica útil para 
la solución de problemas de vibración difíciles. Una extensión del método, la cual puede utilizarse 
para descubrir múltiples frecuencias naturales, se conoce como método de Rayleigh-Ritz. 


En 1902, Frahm investigó la importancia del estudio de la vibración torsional en el diseño de fle- 
chas de hélice de buques de vapor. El absorbedor de vibración dinámica, el cual implica la adición 
de un sistema de resorte y masa secundario para eliminar las vibraciones de un sistema principal, 
también fue propuesto por Frahm en 1909. Entre los contribuyentes modernos a la teoría de vi- 
braciones, los nombres de Stodola, De Laval, Timoshenko y Mindlin son notables. Aurel Stodola 
(1859-1943) contribuyó al estudio de vibración de vigas, placas y membranas. Desarrolló un mé- 
todo para analizar vigas vibratorias que también es aplicable a aspas de turbina. Dándose cuenta de 
que todos los propulsores principales producen problemas de vibración, C. G. P. De Laval (1845- 
1913) presentó una solución práctica al problema de la vibración de un disco rotatorio desbalan- 
ceado. Después de observar las fallas de las flechas de acero en turbinas de alta velocidad utilizó 
una caña de pescar de bambú como flecha para montar el rotor. Observó que este sistema no sólo 
eliminaba la vibración del rotor desbalanceado sino que también sobrevivía a velocidades hasta 
de 100000 rpm [1.10]. 

Stephen Timoshenko (1878-1972), al considerar los efectos de la deformación producida por 
inercia y cortante rotatorios, presentó una teoría mejorada de vibración de vigas, la cual se conoce 
como teoría de Timoshenko, o de vigas gruesas. R. D. Mindlin presentó una teoría parecida para 
analizar la vibración de placas gruesas, incluidos los efectos de deformación por inercia y cortante 
rotatorios. 

Se sabe desde hace mucho tiempo que los problemas básicos de mecánica, entre ellos los 
de las vibraciones, son no lineales. Aun cuando los tratamientos lineales adoptados son bastante 
satisfactorios en la mayoría de los casos, no son adecuados en todos. En sistemas no lineales pueden 
ocurrir fenómenos que son teóricamente imposibles en sistemas lineales. La teoría matemática de 
vibraciones no lineales comenzó a desarrollarse en los trabajos de Poincaré y Lyapunov a fines 
del siglo xIx. Poincaré desarrolló el método de perturbación en 1892 en relación con la solución 
aproximada de problemas de mecánica celestial no lineales. En 1892, Lyapunov sentó los cimientos 
de la teoría de estabilidad moderna, la cual es aplicable a todos los tipos de sistemas dinámicos. 
Después de 1920, los estudios emprendidos por Duffing y van der Pol presentaron las primeras 
soluciones definidas a la teoría de vibraciones no lineales y señalaron su importancia en el campo 
de la ingeniería. En los últimos 40 años, autores como Minorsky y Stoker se han esforzado por 
reunir en monografías los resultados más importantes en relación con las vibraciones no lineales. 
La mayoría de las aplicaciones prácticas de la vibración no lineal implicaban el uso de algún tipo 
de método de teoría de la perturbación. Nayfeh investigó los métodos modernos de la teoría de la 
perturbación [1.11]. 

En diversos fenómenos como sismos, vientos, transporte de mercancías sobre vehículos de rue- 
das y el ruido producido por cohetes y motores de reacción, se presentan características aleatorias. Se 
hizo necesario idear conceptos y métodos de análisis de vibración de estos efectos aleatorios. Aunque 
en 1905 Einstein consideró el movimiento browniano, un tipo particular de vibración aleatoria, nin- 
guna aplicación se investigó sino hasta 1930. La introducción de la función de correlación por Taylor 
en 1920, y la densidad espectral por Wiener y Khinchin a principios de la década de 1930, permi- 
tieron el avance de esta teoría. Artículos de Lin y Rice, publicados entre 1943 y 1945, allanaron el 
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Figura 1.6 Idealización del elemento finito de la carrocería de un autobús. (Reimpresa con permiso de O 1974 Society 
of Automotive Engineers, Inc.). 


camino para la aplicación de vibraciones aleatorias a problemas prácticos de ingeniería. Las mo- 
nografías de Crandall y Mark, así como de Robson, sistematizaron el conocimiento existente de la 
teoría de vibraciones aleatorias [1.12, 1.13]. 

Hasta hace aproximadamente 40 años, los estudios de vibración, incluso los que tienen que ver 
con sistemas de ingeniería complejos, se realizaron utilizando modelos brutos, con sólo unos cuantos 
grados de libertad. Sin embargo, el advenimiento de computadoras de alta velocidad en la década de 
1950 hicieron posible tratar sistemas moderadamente complejos y generar soluciones aproximadas 
en forma semidefinida, con métodos de solución clásicos y la evaluación numérica de ciertos tér- 
minos que pueden expresarse en forma cerrada. El desarrollo simultáneo del método del elemento 
finito permitió a los ingenieros utilizar computadoras digitales para realizar el análisis de vibración 
numéricamente detallado de sistemas mecánicos, vehiculares y estructurales que despliegan miles 
de grados de libertad [1.14]. Aun cuando el método del elemento finito no fue nombrado así hasta 
hace poco, el concepto se ha utilizado desde hace siglos. Por ejemplo, los matemáticos antiguos 
encontraron la circunferencia de un círculo aproximándolo como un polígono, donde cada lado de 
éste, en notación actual, puede llamarse elemento finito. El método del elemento finito tal como se 
le conoce en la actualidad fue presentado por Turner, Clough, Martin y Topp en conexión con el 
análisis de estructuras de avión [1.15]. La figura 1.6 muestra la idealización del elemento finito de 
la carrocería de un autobús [1.16]. 


La mayoría de las actividades humanas implican vibración en una u otra forma. Por ejemplo, oímos 
porque nuestros tímpanos vibran y vemos porque las ondas luminosas vibran. La respiración está 
asociada con la vibración de los pulmones y el caminar implica el movimiento oscilatorio (periódico) 
de piernas y manos. El habla humana requiere el movimiento oscilatorio de la laringe (y la lengua) 
[1.17]. Los eruditos antiguos en el campo de la vibración concentraron sus esfuerzos en la compren- 
sión de los fenómenos naturales y el desarrollo de las teorías matemáticas para describir la vibración 
de sistemas físicos. En años recientes, muchas aplicaciones de la vibración en el campo de la inge- 
niería han motivado a los investigadores, entre ellas el diseño de máquinas, cimientos, estructuras, 
motores, turbinas y sistemas de control. 
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La mayoría de los propulsores principales experimentan problemas vibratorios debido al des- 
equilibrio inherente en los motores. El desequilibrio puede deberse al diseño defectuoso o a una 
fabricación deficiente. El desequilibrio en motores diesel, por ejemplo, puede provocar ondas te- 
rrestres suficientemente poderosas como para provocar molestias en áreas urbanas. Las ruedas de 
algunas locomotoras pueden alzarse más de un centímetro de la vía a altas velocidades debido al 
desequilibrio. En turbinas, las vibraciones provocan fallas mecánicas espectaculares. Los ingenie- 
ros aún no han sido capaces de evitar las fallas a consecuencia de las vibraciones de aspas y discos 
en turbinas. Naturalmente, las estructuras diseñadas para soportar máquinas centrífugas pesadas 
como motores y turbinas, o máquinas reciprocantes como motores de vapor y de gasolina, también 
se ven sometidas a vibración. En todas estas situaciones, el componente de la estructura o máquina 
sometido a vibración puede fallar debido a fatiga del material producida por la variación cíclica 
del esfuerzo inducido. Además, la vibración provoca un desgaste más rápido de las partes de la 
máquina como cojinetes y engranes e incluso produce ruido excesivo. En máquinas, la vibración 
puede aflojar los sujetadores, como las tuercas. En procesos de corte de metal, la vibración puede 
provocar rechinidos, lo cual conduce a un acabado deficiente de la superficie. 

Siempre que la frecuencia natural de la vibración de una máquina o de una estructura coincide 
con la frecuencia de la excitación externa se presenta un fenómeno conocido como resonancia, el 
cual conduce a deflexiones y fallas excesivas. La literatura abunda en relatos de fallas de sistemas 
provocadas por resonancia y vibración excesiva de los componentes y sistemas (vea la figura 1.7). 
Debido a los devastadores efectos que las vibraciones pueden tener en máquinas y estructuras, las 
pruebas de vibración [1.18] se volvieron un procedimiento estándar en el diseño y desarrollo de la 
mayoría de los sistemas de ingeniería (vea la figura 1.8). 

En muchos sistemas de ingeniería, un ser humano actúa como una parte integral del siste- 
ma. La transmisión de vibraciones a los seres humanos provoca molestias y pérdida de eficiencia. 


el 1 de julio de 1940 y colapsó el 7 de noviembre del mismo año. (Fotografía de Farquharson, de la Histo- 
rical Photography Collection, University of Washington Libraries). 
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Figura 1.8 Prueba de vibración del transbordador espacial Enterprise. 
(Cortesía de la NASA). 


La vibración y el ruido generados por motores molestan a las personas, y en ocasiones producen da- 
ños a las propiedades. La vibración de los tableros de instrumentos puede provocar su mal funcio- 
namiento o dificultad para leer los medidores [1.19]. Por lo tanto, uno de los propósitos importantes 
del estudio de la vibración es reducirla mediante el diseño apropiado de máquinas y sus montajes. 
En este sentido, el ingeniero mecánico trata de diseñar el motor o máquina de modo que se reduzca 
el desequilibrio, mientras que el ingeniero estructural trata de diseñar la estructura de soporte de 
modo que el efecto del desequilibrio no sea dañino [1.20]. 

A pesar de los efectos perjudiciales, la vibración puede utilizarse con provecho en varias apli- 
caciones industriales y comerciales. De hecho, las aplicaciones de equipo vibratorio se han incre- 
mentado considerablemente en años recientes [1.21]. Por ejemplo, la vibración se pone a trabajar en 
transportadoras vibratorias, tolvas, tamices, compactadoras, lavadoras, cepillos de dientes eléctricos, 
taladros de dentista, relojes y unidades de masaje eléctricas. La vibración también se utiliza en el 
hincado de pilotes, pruebas vibratorias de materiales, proceso de acabado vibratorio y circuitos elec- 
trónicos para filtrar las frecuencias indeseables (vea la figura 1.9). Se ha visto que la vibración mejora 
la eficiencia de ciertos procesos de maquinado, fundición, forja y soldadura. Se emplea para simular 
sismos en la investigación geológica y también para estudiar el diseño de reactores nucleares. 


ela lor a di. e 


Figura 1.9 Proceso de acabado vibratorio. (Reimpreso por cortesía de Manufacturing Engineers, O 1964 
The Tool and Manufacturing Engineer). 
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Cualquier movimiento que se repite después de un intervalo de tiempo se llama vibración u osci- 
lación. El vaivén de un péndulo y el movimiento de una cuerda pulsada son ejemplos comunes de 
vibración. La teoría de la vibración tiene que ver con el estudio de los movimientos oscilatorios 
de los cuerpos y las fuerzas asociadas con ellos. 


Por lo común un sistema vibratorio incluye un medio para almacenar energía potencial (resorte o 
elasticidad), un medio para conservar energía cinética (masa o inercia) y un medio por el cual la 
energía se pierde gradualmente (amortiguador). 

La vibración de un sistema implica la transformación de su energía potencial en energía ciné- 
tica y de ésta en energía potencial, de manera alterna. Si el sistema se amortigua, una parte de su 
energía se disipa en cada ciclo de vibración y se le debe reemplazar por una fuente externa para que 
se mantenga un estado de vibración estable. 

Como un ejemplo, consideremos la vibración del péndulo simple que se muestra en la figura 
1.10. Soltemos la lenteja de masa m después de desplazarla un ángulo 0. En la posición 1 la veloci- 
dad de la lenteja y por consiguiente su energía cinética es cero. Pero tiene una energía potencial de 
magnitud mgl(1 — cos 6) con respecto a la posición de referencia 2. Como la fuerza de la gravedad 
mg induce un par de torsión mgl sen Ó con respecto al punto O, la lenteja comienza a oscilar hacia 
la izquierda de la posición 1. Esto imparte a la lenteja una cierta aceleración angular en el sentido 
de las manecillas del reloj y en el momento en que llega a la posición 2 toda su energía potencial se 
convierte en energía cinética. De ahí que la lenteja no se detenga en la posición 2 sino que continuará 
oscilando a la posición 3. Sin embargo, al pasar por la posición media 2, un par de torsión en sentido 
contrario al de las manecillas del reloj debido a la gravedad que actúa en la lenteja la desacelera. La 
velocidad de la lenteja se reduce a cero en la posición extrema izquierda. En este momento, toda 
la energía cinética de la lenteja se convierte en energía potencial. De nueva cuenta, debido al par 
de torsión producido por la gravedad, la lenteja adquiere velocidad en sentido contrario al de las 
manecillas del reloj. Por consiguiente, la lenteja comienza a oscilar de regreso con una velocidad pro- 
gresivamente creciente y de nuevo pasa por la posición media. Este proceso continúa repitiéndose, 
el péndulo tendrá movimiento oscilatorio. Sin embargo, en la práctica, la magnitud de la oscilación 
(0) se reduce gradualmente y por fin el péndulo se detiene debido a la resistencia (amortiguamiento) 
ofrecida por el medio circundante (aire). Esto quiere decir que una parte de la energía se disipa en 
cada ciclo de vibración debido a la acción de amortiguamiento del aire. 


Posición 
de referencia 


Y 
L(1 — cos 6) 
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mg Figura 1.10 Un péndulo simple. 
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El mínimo de coordenadas independientes requerido para determinar por completo todas las partes 
de un sistema en cualquier instante de tiempo define la cantidad de grados de libertad del siste- 
ma. El péndulo simple que se muestra en la figura 1.10, así como cada uno de los sistemas de 
la figura 1.11, representa un sistema de un solo grado de libertad. Por ejemplo, el movimiento 
del péndulo simple (figura 1.10) se puede formular o en función del ángulo 6 o en función de las 
coordenadas cartesianas x y y. Si se utilizan las coordenadas x y y para describir el movimiento, 
debe reconocerse que estas coordenadas no son independientes. Están relacionadas entre sí me- 
diante la relación 12 + y? = 12, donde / es la longitud constante del péndulo. Por lo tanto cualquier 
coordenada puede describir el movimiento del péndulo. En este caso vemos que la selección de O 
como coordenada independiente será más conveniente que la selección de x o de y. Para la correde- 
ra que se muestra en la figura 1.11(a) puede usarse tanto la coordenada angular O como la coorde- 
nada x para describir el movimiento. En la figura 1.11(b) se puede usar la coordenada lineal x para 
especificar el movimiento. Para el sistema torsional (barra larga con un pesado disco en el extremo) 
que se muestra en la figura 1.11(c), se puede utilizar la coordenada 6 para describir el movimiento. 

Algunos ejemplos de sistemas de dos y tres grados de libertad se muestran en la figuras 1.12 
y 1.13, respectivamente. La figura 1.12(a) muestra un sistema de dos masas y dos resortes descrito 
por las dos coordenadas lineales x, y x,. La figura 1.12(b) indica un sistema de dos rotores cuyo 
movimiento puede especificarse en función de 6, y 0,. El movimiento del sistema que se muestra 
en la figura 1.12(c) puede describirse por completo con X o 6, o con x, y y X. En el segundo caso, 
x y y están restringidas como 12 + y? = 12 donde l es una constante. 

Para los sistemas que se muestran en las figuras 1.13(a) y 1.13(c), se pueden utilizar las coor- 
denadas x,(i = 1, 2, 3) y 0, (i = 1, 2, 3), respectivamente, para describir el movimiento. En el caso 
del sistema que se muestra en la figura 1.13(b), 0,(¡ = 1, 2, 3) especifica las posiciones de las masas 
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(a) Mecanismo de manivela (b) Sistema de resorte y masa (c) Sistema torsional 
corrediza y resorte 
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Figura 1.11 Sistemas de un grado de libertad. 
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Figura 1.12 Sistema de dos grados de libertad. 
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(b) 
Figura 1.13 Sistema de tres grados de libertad. 


m,(i = 1,2, 3). Un método alterno de describir este sistema es en función de x; y y; (1 = 1, 2, 3); 
pero en este caso se tienen que considerar las restricciones ES E y? = E (1 = 1,2, 3). 

Las coordenadas necesarias para describir el movimiento de un sistema constituyen un con- 
junto de coordenadas generalizadas. Éstas se suelen indicar como q > 9». y pueden representarse 
como coordenadas cartesianas y/o no cartesianas. 


Por medio de una cantidad finita de grados de libertad se puede describir un buen número de sis- 
temas prácticos, como los sistemas simples que se muestran en las figuras 1.10 a 1.13. Algunos 
sistemas, sobre todo los que implican miembros elásticos continuos, tienen una infinitud de grados de 
libertad. Como un ejemplo simple, consideremos la viga en voladizo de la figura 1.14. Como la 
viga tiene una infinitud de puntos de masa, necesitamos una infinitud de coordenadas para especi- 
ficar su configuración de deflexión. La infinitud de coordenadas define la curva de deflexión. Así 
entonces, la viga en voladizo tiene una infinitud de grados de libertad. La mayoría de los sistemas 
de estructuras y máquinas tienen miembros deformables (elásticos) y por consiguiente tienen una 
infinitud de grados de libertad. 

Los sistemas con una cantidad finita de grados de libertad se conocen como sistemas discretos 
o de parámetro concentrado, y los que cuentan con una infinitud de grados de libertad se conocen 
como sistemas continuos o distribuidos. 

La mayor parte del tiempo, los sistemas continuos se representan de forma aproximada como 
sistemas discretos y las soluciones se obtienen de una manera simple. Aun cuando el tratamiento de 
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X3 Figura 1.14 Una viga en voladizo (sistema de una infinitud 
504 te de grados de libertad). 
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un sistema como continuo da resultados exactos, el método analítico disponible para ocuparse de 
los sistemas continuos se limita a una escasa selección de problemas como vigas uniformes, va- 
riables esbeltas y placas delgadas. De ahí que la mayoría de los sistemas prácticos se estudian 
tratándolos como masas concentradas finitas, resortes y amortiguadores. Por lo común se obtienen 
resultados más precisos aumentando la cantidad de masas, resortes y amortiguadores, es decir, 
aumentando la cantidad de grados de libertad. 


La vibración se puede clasificar de varias maneras. Algunas de las clasificaciones importantes son 
las siguientes. 


Vibración libre. Si se deja que un sistema vibre por sí mismo después de una perturbación inicial, 
la vibración resultante se conoce como vibracion libre. Ninguna fuerza externa actúa en el sistema. 
La oscilación de un péndulo simple es un ejemplo de vibración libre. 


Vibración forzada. Si un sistema se somete a una fuerza externa (a menudo, una fuerza repetitiva), 
la vibración resultante se conoce como vibración forzada. La oscilación que aparece en máquinas 
como motores diesel es un ejemplo de vibración forzada. 

Si la frecuencia de la fuerza externa coincide con una de las frecuencias naturales del sistema, 
ocurre una condición conocida como resonancia, y el sistema sufre oscilaciones peligrosamente 
grandes. Las fallas de estructuras como edificios, puentes, turbinas y alas de avión se han asociado 
a la ocurrencia de resonancia. 


Si no se pierde o disipa energía por fricción u otra resistencia durante la oscilación, la vibración se 
conoce como vibración no amortiguada. Sin embargo, si se pierde energía se llama vibración 
amortiguada. En muchos sistemas físicos, la cantidad de amortiguamiento es tan pequeña que pue- 
de ser ignorada en la mayoría de las aplicaciones de ingeniería. Sin embargo, la consideración del 
amortiguamiento se vuelve extremadamente importante al analizar sistemas vibratorios próximos 
a la resonancia. 


Si todos los componentes básicos de un sistema vibratorio, el resorte, la masa y el amortiguador, se 
comportan linealmente, la vibración resultante se conoce como vibración lineal. Pero si cualquiera 
de los componentes básicos se comporta de manera no lineal, la vibración se conoce como vibra- 
ción no lineal. Las ecuaciones diferenciales que rigen el comportamiento de sistemas vibratorios 
lineales o no lineales son asimismo lineales o no lineales, respectivamente. Si la vibración es lineal 
el principio de superposición es válido y las técnicas matemáticas de análisis están bien desarrolla- 
das. Para vibración no lineal, el principio de superposición no es válido y las técnicas de análisis 
son menos conocidas. Como los sistemas vibratorios tienden a comportarse no linealmente con 
amplitud de oscilación creciente, es deseable un conocimiento de la vibración no lineal cuando se 
trate con sistemas vibratorios. 


Si el valor o magnitud de la excitación (fuerza o movimiento) que actúa en un sistema vibratorio se 
conoce en cualquier tiempo dado, la excitación se llama determinística. La vibración resultante 
se conoce como vibración determinística. 

En algunos casos la excitación es no determinística o aleatoria; el valor de la excitación en un 
momento dado no se puede pronosticar. En estos casos, una recopilación de registros de la excita- 
ción puede presentar cierta regularidad estadística. Es posible estimar promedios como los valores 
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Figura 1.15 Excitaciones determinística y aleatoria. 


medios o medios al cuadrado de la excitación. Ejemplos de excitaciones aleatorias son la velocidad 
del viento, la aspereza del camino y el movimiento de tierra durante sismos. Si la excitación es 
aleatoria, la vibración resultante se llama vibración aleatoria. En este caso la respuesta vibratoria 
del sistema también es aleatoria; se puede describir sólo en función de cantidades estadísticas. La 
figura 1.15 muestra ejemplos de excitaciones determinísticas y aleatorias. 


Un sistema vibratorio es dinámico si variables como las excitaciones (entradas) y respuestas (sali- 
das) dependen del tiempo. La respuesta de un sistema vibratorio suele depender tanto de las condi- 
ciones iniciales como de las excitaciones externas. La mayoría de los sistemas vibratorios prácticos 
son muy complejos, y es imposible considerar todos los detalles para un análisis matemático. En el 
análisis sólo se consideran los detalles más importantes para predecir el comportamiento del siste- 
ma en condiciones de entrada específicas. A menudo se puede determinar el comportamiento total 
del sistema por medio de un modelo simple del sistema físico complejo. Por lo que el análisis de un 
sistema vibratorio suele implicar el modelado matemático, la derivación de las ecuaciones rectoras, 
la solución de las ecuaciones y la interpretación de los resultados. 


Paso 1: Modelado matemático. El propósito del modelado matemático es representar todos los 
detalles importantes del sistema con el objeto de derivar las ecuaciones matemáticas (o analíticas) 
que rigen el comportamiento del sistema. El modelo matemático puede ser lineal o no lineal, se- 
gún el comportamiento de los componentes del sistema. Los modelos lineales permiten soluciones 
rápidas y son sencillos de manejar, sin embargo, los modelos no lineales a veces revelan ciertas 
características del sistema que no pueden ser pronosticadas siguiendo modelos lineales. Por lo 
tanto se requiere un gran criterio de ingeniería para producir un modelo matemático adecuado de 
un sistema vibratorio. 

A veces el modelo matemático se mejora gradualmente para obtener resultados más precisos. 
En este método primero se utiliza un modelo muy rústico o elemental para tener una idea del com- 
portamiento total del sistema. Luego se refina el modelo con la inclusión de más componentes o 
detalles, de modo que se pueda observar más de cerca el comportamiento del sistema. Para ilustrar 
el procedimiento de refinamiento utilizado en el modelado matemático, consideremos el martillo 
de forja de la figura 1.16(a). Se compone de un marco, un peso que cae, conocido como mazo, un 
yunque y un bloque de cimentación. El yunque es un bloque de acero macizo sobre el cual se forja 
el material a la forma deseada por medio de los repetidos golpes del mazo. Por lo común el yunque 
se monta sobre una almohadilla elástica para reducir la transmisión de la vibración al bloque de 
cimentación y marco [1.22]. Para una primera aproximación, el marco, el yunque, la almohadi- 
lla elástica, el bloque de cimentación y el suelo, se modelan como un sistema de un solo grado 
de libertad como se muestra en la figura 1.16(b). Para una aproximación refinada, los pesos del 
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marco, yunque y bloque de cimentación se representan por separado con un modelo de dos grados 
de libertad, como se muestra en la figura 1.16(c). El modelo se puede refinar aún más considerando 
los impactos excéntricos del mazo, los cuales hacen que cada una de las masas que se presentan en 
la figura 1.16(c) asuman movimientos tanto verticales como de bamboleo (rotaciones) en el plano 
del papel. 
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Figura 1.16 Modelado de un martillo de forja. 
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Paso 2: Derivación de las ecuaciones rectoras. Una vez que el modelo matemático está dispo- 
nible, utilizamos el principio de dinámica y obtenemos las ecuaciones que describen la vibración 
del sistema. Las ecuaciones de movimiento se pueden derivar de una forma adecuada trazando 
los diagramas de cuerpo libre de todas las masas que intervienen. El diagrama de cuerpo libre de 
una masa se obtiene aislándola e indicando todas las fuerzas externamente aplicadas, las fuerzas 
reactivas y las fuerzas de inercia. Las ecuaciones de movimiento de un sistema vibratorio suelen 
ser un conjunto de ecuaciones diferenciales comunes para un sistema discreto y de ecuaciones di- 
ferenciales parciales para un sistema continuo. Las ecuaciones pueden ser lineales o no lineales 
según el comportamiento de los componentes del sistema. Por lo común se utilizan varios métodos 
para derivar las ecuaciones rectoras. Entre ellos están la segunda ley del movimiento de Newton, el 
principio de D” Alembert y el principio de conservación de la energía. 


Paso 3: Solución de las ecuaciones rectoras. Las ecuaciones de movimiento deben resolverse 
para hallar la respuesta del sistema vibratorio. Dependiendo de la naturaleza del problema, po- 
demos utilizar una de las siguientes técnicas para determinar la solución: métodos estándar de 
solución de ecuaciones diferenciales, métodos de transformada de Laplace, métodos matriciales! y 
métodos numéricos. Si las ecuaciones rectoras son no lineales, rara vez pueden resolverse en for- 
ma cerrada. Además, la solución de ecuaciones diferenciales parciales es mucho más complicada 
que la de ecuaciones diferenciales ordinarias. Se pueden utilizar métodos numéricos que implican 
computadoras para resolver las ecuaciones. Sin embargo, es difícil sacar conclusiones generales 
sobre el comportamiento del sistema con resultados obtenidos con computadora. 


Paso 4: Interpretación de los resultados. La solución de las ecuaciones rectoras proporciona los 
desplazamientos, velocidades y aceleraciones de las diversas masas del sistema. Estos resultados de- 
ben interpretarse con una clara visión del objetivo del análisis y de las posibles implicaciones 
de diseño de los resultados. 


Modelo matemático de una motocicleta 


La figura 1.17(a) muestra una motocicleta con un motociclista. Desarrolle una secuencia de tres modelos mate- 
máticos del sistema para investigar la vibración en la dirección vertical. Considere la elasticidad de las llantas 
y el amortiguamiento de los amortiguadores (en dirección vertical), las masas de las ruedas y la elasticidad, 
amortiguamiento y masa del motociclista. 


Solución: Comenzamos con el modelo más simple y lo refinamos gradualmente. Cuando se utilizan los valo- 
res equivalentes de la masa, rigidez y amortiguamiento del sistema, obtenemos un modelo de un solo grado de 
libertad de la motocicleta con un motociclista como se indica en la figura 1.17(b). En este modelo, la rigidez 
equivalente (K,¿) incluye la rigidez de las llantas, amortiguadores y motociclista. La constante de amorti- 
guamiento equivalente (c,¿) incluye el amortiguamiento de los amortiguadores y el motociclista. La masa 
equivalente incluye las masas de las ruedas, el cuerpo del vehículo y al motociclista. Este modelo se puede 
refinar representando las masas de las ruedas, la elasticidad de las llantas y la elasticidad y amortiguamiento 
de los amortiguadores por separado, como se muestra en la figura 1.17(c). En este modelo, la masa del cuerpo del 
vehículo (m,) y la masa del motociclista (m,) se muestran como una sola masa m, + m,. Cuando se considera 
la elasticidad (como constante de resorte k,) y el amortiguamiento (como constante de amortiguamiento c,) del 
motociclista, se obtiene el modelo refinado que se muestra en la figura 1.17(d). 


1 Las definiciones y operaciones básicas de la teoría de matrices puede encontrarlas en los apéndices de este libro, en el 
sitio web. 
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Observe que los modelos de las figuras 1.17(b) a (d) no son únicos. Por ejemplo, si se combinan las cons- 
tantes de resorte de ambas llantas, las masas de las dos ruedas y las constantes de resorte y amortiguamiento 
de los dos amortiguadores como cantidades únicas, se obtiene el modelo que se muestra en la figura 1.17(e) 
en lugar del de la figura 1.17(c). 


Motociclista 


Amortiguador 
Amortiguador ies 
Rueda 
(a) 
m,+m, 
Meg 
'8 Je 611183% 
UM Moa 
k; E k; 
77, 
(b) (c) 
Subíndices 
m, ft: llanta v: vehículo 
w:rueda r : motociclista 


s: amortiguador eq: equivalente 


(d) (e) 


Figura 1.17 Motocicleta con motociclista, lo cual comprende un sistema 
físico y un modelo matemático. 
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Un resorte es un tipo de eslabón mecánico, el cual en la mayoría de las aplicaciones se supone que 
tiene masa y amortiguamiento insignificantes. El tipo de resorte más común es el resorte helicoidal 
utilizado en lapiceros y plumas retráctiles, engrapadoras y suspensiones de camiones de carga y 
otros vehículos. Se pueden identificar varios otros tipos en aplicaciones de ingeniería. De hecho, 
cualquier cuerpo o miembro deformable, cable, barra, viga, flecha o placa, puede considerarse 
como un resorte. Un resorte se suele representar como se muestra en la figura 1.18(a). Si la lon- 
gitud del resorte, sin que actúe ninguna fuerza, se indica con l, cuando se aplica una fuerza axial 
cambia la longitud. Por ejemplo, cuando se aplica una fuerza de tensión F en su extremo libre 2, 
el resorte experimenta un alargamiento x como se muestra en la figura 1.18(b), mientras que una 
fuerza de compresión F aplicada en el extremo libre 2 reduce la longitud x como se muestra en la 
figura 1.18(c). 

Se dice que un resorte es lineal si el alargamiento o acortamiento de longitud x está relacionado 
con la fuerza aplicada como 


F= kx (1.1) 


donde k es una constante, conocida como la constante de resorte, rigidez de resorte o tasa de 
resorte. La constante de resorte k siempre es positiva e indica la fuerza (positiva o negativa) reque- 
rida para producir una deflexión unitaria (alargamiento o reducción de la longitud) en el resorte. 
Cuando el resorte se alarga (o comprime) con una fuerza de tensión (o compresión), de acuerdo 
con la tercera ley del movimiento de Newton, se desarrolla una fuerza de restauración de magnitud 
— F (o + F) opuesta a la fuerza aplicada. Esta fuerza de restauración trata de regresar el resorte 
alargado (o comprimido) a su longitud original no alargada o libre como se muestra en la figura 
1.18(b) (o 1.18(c)). Si trazamos la gráfica entre F y x, el resultado es una línea recta de acuerdo con 
la ecuación (1.1). El trabajo realizado (U) al deformar un resorte se almacena como deformación o 
energía potencial en el resorte, y está dado por 


l 2 
U= od (1.2) 


(a) 


(c) Figura 1.18 Deformación de un resorte. 
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La mayoría de los resortes que se utilizan en sistemas prácticos presentan una relación fuerza- 
deflexión no lineal, en particular cuando las deflexiones son grandes. Si un resorte no lineal ex- 
perimenta deflexiones pequeñas puede ser reemplazado por un resorte lineal con el procedimiento 
explicado en la sección 1.7.2. En el análisis de vibración, comúnmente se utilizan resortes no linea- 
les cuyas relaciones de fuerza-deflexión están dadas por 


F = ax + bx, a>0 (1.3) 


En la ecuación (1.3), a indica la constante asociada con la parte lineal y b indica la constante aso- 
ciada con la de no linealidad (cúbica). Se dice que el resorte es duro si b > 0, lineal si b = 0, y 
suave si b < 0, En la figura 1.19 se muestran las relaciones de fuerza-deflexión correspondientes a 
varios valores de b. 


Fuerza (F) 


Resorte lineal (b = 0) 


Resorte suave (b < 0) 


Deflexión (x) 


//! 


/ 
/ 
AN 
/ — Resorte duro (b > 0) 
1 


Figura 1.19 Resortes no lineales y lineales. 


+x 
O 
Ki K> 
W 
D>>7D 
cia e 0, > 
(a) 


Fuerza de resorte (F) 


Ka 


Desplazamiento (x) 


Figura 1.20 Relación fuerza-desplazamiento de 
(b) un resorte no lineal. 


1.7.2 


Linealización 
de un resorte 
no lineal 
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Algunos sistemas, con dos o más resortes, pueden presentar una relación fuerza-desplazamiento 
no lineal aunque los resortes individuales sean lineales. Algunos ejemplos de dichos sistemas se 
muestran en las figuras 1.20 y 1.21. En la figura 1.20(a), el peso (o fuerza) W se desplaza libremente a 
través de los espacios libres c, y c, del sistema. Una vez que el peso se pone en contacto con un resor- 
te particular después de pasar por el espacio libre correspondiente, la fuerza de resorte se incrementa 
en proporción a la constante del resorte particular (vea la figura 1.20(b)). Se puede ver que la relación 
resultante de fuerza-desplazamiento, aunque es lineal parte por parte, indica una relación no lineal. 

En la figura 1.21(a), los dos resortes, rigideces k, y k,, tienen diferentes longitudes. Observe 
que, por sencillez, el resorte con rigidez k, se muestra en la forma de dos resortes paralelos, cada uno 
con una rigidez de k,/2. Los modelos de sistemas de resortes de este tipo se pueden utilizar en el aná- 
lisis de vibración de paquetes y suspensiones que se utilizan en los trenes de aterrizaje de aviones. 

Cuando el resorte k, se deforma en una cantidad x = c, el segundo resorte entra en acción y 
proporciona rigidez adicional k, al sistema. La relación fuerza-desplazamiento no lineal se muestra 
en la figura 1.21(b). 


F Barra rígida 
sin peso Fuerza de resorte (F) 


E 


F=kix + ko(x —c) 


x 


10) 
, c sa Desplazamiento 
de la fuerza 


x = (O corresponde a la posición 
de la barra sin fuerza 


(a) (b) 


Figura 1.21 Relación fuerza-desplazamiento de un resorte no lineal. 


Los resortes reales son no lineales y obedecen la ecuación (1.1) sólo hasta determinada deforma- 
ción. Más allá de un cierto valor de deformación (después del punto A en la figura 1.22), el esfuerzo 
excede el punto cedente o de deformación del material y la relación entre fuerza y deformación se 
hace no lineal [1.23, 1.24]. En muchas aplicaciones prácticas suponemos que las deflexiones son 
pequeñas y utilizamos la relación lineal de la ecuación (1.1). Inclusive, si la relación de fuerza- 
deflexión de un resorte es no lineal, como se muestra en la figura 1.23, a menudo la aproximamos 
como lineal por medio de un proceso de linealización [1.24, 1.25]. Para ilustrar el proceso de li- 
nealización, sea F la carga estática que actúa en el resorte y que provoca una deflexión de x*. Si se 
agrega una fuerza incremental AF a F, el resorte se deforma en una cantidad adicional Ax. La nueva 
fuerza de resorte F + AF se expresa mediante la expansión de la serie de Taylor con respecto a la 
posición de equilibrio estático x* como 


F+AF =F(x* + Ax) 


(Ax? +... (1.4) 


, dF 
= F(x*) + 
dx 
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Esfuerzo 


Punto de 
cedencia, A 


Punto de 
cedencia, A 


Deformación unitaria Deformación (x) 


Figura 1.22 Límite de no linealidad más allá del límite de proporcionalidad. 


Fuerza (F) 


Deformación (x) 


Figura 1.23 Proceso de linealización. 


Para valores pequeños de Ax, las derivadas de mayor orden se ignoran para obtener 


F +AF =F(x*) + e (Ax) (1.5) 


X| y 


Dado que F = F(x*), podemos expresar AF como 
AF = kAx (1.6) 
donde k es la constante de resorte linealizado en x* dada por 


dE 


dx a+ 


k (1.7) 


Podemos utilizar la ecuación (1.6) por simplicidad, pero en ocasiones el error implicado en la 
aproximación puede ser muy grande. 


———_—= == 
Ejemplo 1.2 
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Constante de resorte linealizado equivalente 


1.7.3 
pa 


Constante de 
resorte de 
elementos 
elásticos 


AA] 
Ejemplo 1.3 


A una fresadora que pesa 1000 lb la soporta un apoyo de montaje de caucho. La relación fuerza-deflexión del 
apoyo de montaje de caucho está dada por 


F = 2000x + 200x? (E.D 


donde la fuerza (F) y la deflexión (x) están medidas en libras y pulgadas, respectivamente. Determine la cons- 
tante de resorte linealizado equivalente del apoyo de montaje de caucho en su posición de equilibrio estático. 


Solución: La posición de equilibrio estático del apoyo de montaje de caucho (x*), bajo el peso de la fresadora, 
se determina por la ecuación (E. 1): 

1000 = 2000x* + 200(x*)3 
o bien 


200(4*)3 + 2000x* — 1000 = 0 (E.2) 


Las raíces de la ecuación cúbica (E.2) se pueden hallar (por ejemplo, utilizando las raíces de función en 
MATLAB) como 


x* = 0,4884, 0.2442 + 3.1904: y 0.2442 — 3.1904: 


La raíz de la ecuación (E.2) x* = 0.4884 pulg proporciona la posición de equilibrio estático del apoyo de 
montaje de caucho. La constante de resorte lineal equivalente del apoyo de montaje de caucho en su posición 
de equilibrio estático se determina aplicando la ecuación (1.7): 

dE 


kay = 0 7 2000 + 600(x*)? = 2000 + 600(0.4884?) = 2143.1207 Ib/pulg. 


Nota: La constante de resorte lineal equivalente, Kog = 2143.1207 lb/pulg, predice la deflexión estática de la 
fresadora como 


F 1000 
x 0.4666 pulg. 


key 2143.1207 


lo cual es algo diferente del valor verdadero de 0.4884 pulg. El error se debe al truncamiento de las derivadas 
de mayor orden en la ecuación (1.4). 


Como ya antes se expresó, cualquier miembro (o elemento) elástico o deformable puede consi- 
derarse como un resorte. Las constantes de resortes equivalentes de miembros elásticos simples 
como varillas, vigas y flechas huecas se encuentran en la parte interna de la portada del libro. El 
procedimiento de determinar la constante de resorte equivalente de miembros elásticos se ilustra 
con los siguientes ejemplos. 


Constante de resorte de una varilla 


Encuentre la constante de resorte equivalente de una varilla uniforme de longitud /, área de sección transversal 
A y módulo de Young £ sujeto a una fuerza de tensión (o compresión) axial F como se muestra en la figura 
1.24(a). 
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— NOOO 
>= 


==> 


(b) Figura 1.24 Constante de resorte de una varilla. 


Solución: El alargamiento (o acortamiento) Ó de la varilla sometida a una fuerza de tensión (o compresión) 
axial F puede expresarse como 


Ó l=el l (E.1) 


cambio de longitud _ Ó fuerza  F 


, sa es la deformación unitaria y vr =— = — esel esfuerzo inducido 
longitud original l área A 


en la varilla. Siguiendo la definición de la constante de resorte k, a partir de la ecuación (E.1) obtenemos: 


donde e = 


fuerza aplicada F — AE E2 
— deflexión resultante 8 1 Ea 


La importancia de la constante de resorte equivalente de la varilla se muestra en la figura 1.24(b). 


Constante de resorte de una viga en voladizo 


Encuentre la constante de resorte equivalente de una viga en voladizo sometida a una carga concentrada F en 
su extremo como se muestra en la figura 1.25(a). 


Solución: Suponemos, por simplicidad, que el peso (o masa) de la viga es insignificante y que la carga con- 
centrada F se debe al peso de la masa puntual (W = mg). Por la resistencia de materiales [1.26] sabemos que 
la deflexión del extremo de la viga debido a una carga concentrada F' = W está dada por 


_wE 
3El 


8 (E.1) 


donde E es el módulo de Young e / es el momento de inercia de la sección transversal de la viga con respecto 
al eje de flexión o z (es decir, el eje perpendicular a la página). Por consiguiente, la constante de resorte de la 
viga es (figura 1.25(b)): 


W _ 3El 


gs  B 


(E.2) 
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(a) Viga en voladizo con una fuerza aplicada en el extremo 


Figura 1.25 Constante de resorte de una viga en voladizo. 


Notas: 


W = mg 


jo 


(b) Resorte equivalente 
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1. Es posible que una viga en voladizo se someta a cargas concentradas en dos direcciones en su extremo, 
una en la dirección y (F,), y la otra en la dirección z (F,), como se muestra en la figura 1.26(a). Cuando se 
aplica la carga a lo largo de la dirección y, la viga se flexiona con respecto al eje z (figura 1.26(b)) y por 


consiguiente la constante de resorte equivalente será igual a 


3El.. 
a 


(a) (b) 


(E.3) 


Figura 1.26 Constantes de resorte de una viga en dos 


direcciones. 


(c) 
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Cuando la carga se aplica a lo largo de la dirección z, la viga se flexiona con respecto al eje y (figura 
1.26(c)) y por consiguiente la constante de resorte equivalente será igual a 


k= 2 (E.4) 


2. Las constantes de resorte de viga con condiciones diferentes en su extremo se pueden encontrar de la misma 
manera, utilizando los resultados obtenidos a partir de la resistencia de materiales. Las fórmulas representa- 
tivas dadas en el apéndice B (en el sitio web) se pueden usar para hallar las constantes de resorte de las vigas y 
placas indicadas. Por ejemplo, para encontrar la constante de resorte de una viga fija sometida a una fuerza 
concentrada P en x = a (Caso 3 en el apéndice B), primero expresamos la deflexión de la viga en el punto 
donde se aplica la carga (x = a), utilizando b = 1 — a, como 


a Paz(I — aY al — a?) 
[3al — 3a* — a(l — a)] = nr (E.5) 


P(l — aya 
yo 3 
6ÉEIl" 


y luego determinamos la constante de resorte (k) como 


7 P 3E 11? ES 
y  a(l—ay (al — a?) 


donde / = IL... 


3. El efecto del peso en sí (o masa) de la viga también puede incluirse al hallar la constante de resorte de la 
viga (vea el ejemplo 2.9 en el capítulo 2). 


En muchas aplicaciones prácticas se utilizan varios resortes lineales combinados. Estos resortes 
pueden combinarse en un solo resorte equivalente como se indica a continuación. 


Caso 1: Resortes en paralelo. Para derivar una expresión para la constante equivalente de los 
resortes conectados en paralelo, considere los dos resortes que se muestran en la figura 1.27(a). 
Cuando se aplica una carga W, el sistema experimenta una deflexión estática Ó,, como se muestra 
en la figura 1.27(b). Entonces el diagrama de cuerpo libre, mostrado en la figura 1.27(c), propor- 
ciona la ecuación de equilibrio 


W = ki94 + ko65 (1.8) 


kj 91 Ka 91 


(c) Figura 1.27 Resortes en paralelo. 
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Si k¿q indica la constante de resorte equivalente de la combinación de los dos resortes, entonces para 


la misma deflexión estática Ó,,, tenemos 


W = kon (1.9) 


Las ecuaciones (1.8) y (1.9) producen 


Key = la + Ko (1.10) 


Por lo común, si tenemos n resortes en paralelo con constantes k,, k», ..., k,, entonces la constante 
de resorte equivalente K,¿ se obtiene como 


Key = Xy + Ko +00 + Ki (1.11) 


Caso 2: Resortes en serie. A continuación derivamos una expresión para la constante equivalente 
de resortes conectados en serie considerando los dos resortes mostrados en la figura 1.28(a). Bajo la 
acción de una carga W, los resortes 1 y 2 experimentan los alargamientos 0, y Ó,, respectivamente, 
como se muestra en la figura 1.28(b). El alargamiento total (o deflexión estática) del sistema, Ó,,, es 


Óst = Ó1 US 02 (1.12) 
Como ambos resortes están sometidos a la misma fuerza W, tenemos el equilibrio que se muestra 
en la figura 1.28(c): 


W = k101 
W = k202 (1.13) 


Si Keg indica la constante de resorte equivalente, entonces para la misma deflexión estática, 


W = KegÓst (1.14) 


W = k,0, 
Es 
W 
4 
W 


(a) (b) (c) Figura 1.28 Resortes en serie. 
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Las ecuaciones (1.13) y (1.14) dan por resultado 


k101 = k202 = KogÓst 


o bien 
Os KegÓst 


0), = 1.15 
y 0 la (1.15) 


Sustituyendo estos valores de 0, y 0, en la ecuación (1.12), obtenemos 


KegÓst + KegÓst = 8, 
IS K) 


es decir, 


1 
A 1.16 
k Eo 


=—=+ ho 04 (1.17) 


En ciertas aplicaciones se conectan resortes a componentes rígidos como poleas, palancas y engra- 
nes. Es esos casos se puede hallar una constante de resorte equivalente utilizando una equivalencia 
de energía, como se ilustra en los ejemplos 1.8 y 1.9. 


k equivalente de un sistema de suspensión 


La figura 1.29 muestra el sistema de suspensión de un carro de ferrocarril de carga con un sistema de resortes 
en paralelo. Encuentre la constante de resorte equivalente de la suspensión si los tres resortes helicoidales son 
de acero con un módulo de cortante G = 80 X 102 N/m2 y cuenta con cinco vueltas efectivas, diámetro medio de 
la espiral D = 20 cm y diámetro del alambre d = 2 cm. 


Solución: La rigidez de cada resorte helicoidal resulta de 


dG  (0.02)*(80 x 10?) 
8D%n 8(0.2)%(5) 


= 40,000.0 N/m 


(Vea la fórmula en la parte interna de la portada de este libro). 
Ya que los tres resortes son idénticos y paralelos, la constante de resorte equivalente del sistema de sus- 
pensión es 


Keg = 3k = 3(40,000.0) = 120,000.0 N/m 
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Figura 1.29 Sistema de resortes en paralelo en un carro de ferrocarril de carga. (Cortesía de 
Buckeye Steel Castings Company). 


AH 
Ejemplo 1.6 Constante de resorte torsional de una flecha de hélice 


Determine la constante de resorte torsional de la flecha de hélice de acero que se muestra en la figura 1.30. 


Figura 1.30 Flecha de hélice. 


Solución: Tenemos que considerar los segmentos 12 y 23 de la flecha como resortes en combinación. De 
acuerdo con la figura 1.30, el par de torsión inducido en cualquier sección transversal de la flecha (como AA 
o BB) puede verse que es igual al par de torsión T aplicado en la hélice. Por consiguiente, las elasticidades 
(resortes) correspondientes a los dos segmentos 12 y 23 se tienen que considerar como resortes en serie. 
Las constantes de resorte de los segmentos 12 y 23 de la flecha (k;,, y Kky,) resultan de 


GI Gr(Díz — diz) (80 x 10?)(0.3* — 0.2%) 


Ta 32119 32(2) 


Il 


25.5255 X 10% N-m/rad 
Ga  Grr(Dj3— d33) (80 x 10%)(0.25* — 0.15%) 
laz 321,5 32(3) 


Kta, a 


= 8.9012 X 10 N-m/rad 


32 Capítulo 1 Fundamentos de vibración 


A 
Ejemplo 1.7 


Como los resortes están en serie, la ecuación (1.16) da por resultado 


; Kilos (25.5255 x 10%)(8.9012 x 10%) 
9 Km PK (25.5255 x 10% + 8.9012 X 10%) 


k equivalente de un polipasto 


= 6.5997 X 10% N-m/rad 


Un polipasto, que funciona con un cable de acero, está montado en el extremo de una viga en voladizo como 
se muestra en la figura 1.31(a). Determine la constante de resorte equivalente del sistema cuando la longitud 
suspendida del cable es /. Suponga que el diámetro de la sección transversal neta del cable es d y que el módulo 


de Young de la viga y el cable es E. 


Solución: La constante de resorte de la viga en voladizo está dada por 


3El _3E[1 ¿| _ EafP 
A als 
Pp? px 12 


Kkp = 


La rigidez del cable sometido a una carga axial es 


y AE _ TUE 
o 4] 


(E.1) 


(E.2) 


Como tanto el cable como la viga en voladizo experimentan la misma carga W, como se muestra en la figura 
1.31(b), se modelan como resortes en serie, como se ve en la figura 1.31(c). La constante de resorte equiva- 


lente k¿, está dada por 


1 1 1 4p? 4] 


Keg k k, Eab? ard?E 


o bien 


A E rat d? 
Ms 4lrd?b? + lar? 


SOS 
> 
= 


a > 


Figura 1.31 Polipasto. (a) 


(E.3) 


AAA 
Ejemplo 1.8 
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Figura 1.31 Polipasto (continuación). 


k equivalente de una grúa 


La pluma AB de la grúa que se muestra en la figura 1.32(a) es una barra de acero uniforme de 10 m de longitud 
y 2,500 mm? de sección transversal. Un peso W cuelga mientras la grúa está estacionaria. El cable CDEBF es 
de acero y su sección transversal es de 100 mm2. Ignore el efecto del cable CDEB y encuentre la constante de 
resorte equivalente en la dirección vertical. 

Solución: La constante de resorte equivalente se determina por medio de la equivalencia de energías poten- 
ciales de los dos sistemas. Como la base de la grúa es rígida, se considera que el cable y la pluma están fijos en 
los puntos F y A, respectivamente. Además, el efecto del cable CDEB es insignificante; por consiguiente, se 
puede suponer que el peso W actúa a través del punto B como se muestra en la figura 1.32(b). 


Un desplazamiento vertical del punto B hará que el resorte (pluma) y el resorte (cable) se deformen una 
cierta cantidad. La longitud del cable FB, l;, está dada por la figura 1.32(b): 


ú =32 +10? — 2(3)(10) cos 135% = 151.426, 1, = 12.3055 m 


El ángulo O satisface la relación 


L+3 —2(11)(3) cos 0 = 10?, cosO = 0.8184, 0 = 35.0736" 


La energía potencial total (U) almacenada en los resortes k, y k, se expresa utilizando la ecuación (1.2) como 


1 1 
U=>5k [x cos (90 — 0)]? + ¿2 [x cos (90 — 45") ]? (E.1) 
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Figura 1.32 Grúa izando una carga. 


donde 
AE, (100 Xx 10"6)(207 x 10?) 
ki = = = 1.6822 X 10% N/m 
l 12.3055 
y 
AE, (2500 Xx 10"%)(207 x 10?) 
k, = =2 = = 5.1750 X 107 N/m 


b 10 


Como el resorte equivalente en la dirección vertical experimenta una deformación x, la energía potencial del 
resorte equivalente (U,,) está dada por 


1 2 
Ueg = ¿KegX (E.2) 
Si se establece U = U,,, obtenemos la constante de resorte equivalente del sistema como 


eq? 


Keg = ki sentO + ka sen? 45% = k, sen?35.0736" + k, sen 45" = 26.4304 x 10% N/m 


ESE 
Ejemplo 1.9 
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k equivalente de una barra rígida conectada por resortes 


Una barra rígida de longitud / acoplada a una bisagra está conectada por dos resortes de rigideces k¡ y k, y 
sometida a una fuerza F como se muestra en la figura 1.33(a). Suponiendo que el desplazamiento angular 
de la barra (0) sea pequeño, encuentre la constante de resorte equivalente del sistema que relaciona la fuerza 
aplicada F' con el desplazamiento resultante x. 


CE x 
F SR o 
y B Y B 
qe | 
1 a lv 
Dt t : 
l l L, 
olle Ll 11 ' Y 


(a) (b) (c) 


Figura 1.33 Barra rígida conectada por resortes. 


Solución: Para un desplazamiento angular pequeño de la barra rígida (0), los puntos de fijación de los resortes k; 
y k, (A y B) y el punto de aplicación (C) de la fuerza F' experimentan los desplazamientos lineales u horizontales 
1, sen 6, l, sen O y 1 sen 0, respectivamente. Como 6 es pequeño, los desplazamientos horizontales de los puntos 
A, B y C se pueden aproximar como x, = 1,0, x, = 1,0 y x = 10, respectivamente. Las reacciones de los resortes, 
K¡x, y k,x,, serán las indicadas en la figura 1.33(b). La constante de resorte equivalente del sistema (4,,) referida 
al punto de aplicación de la fuerza F se determina considerando el equilibrio de momentos de las fuerzas con 
respecto al punto conectado a la bisagra O: 


kix1(11) + kox2(12) = F(1) 


Al sob 
Fo (3%) | (3%) (E.1) 


Al expresar F' como KegXo la ecuación (E.1) se escribe como 


x1l l xab, 
F= kx = kh 7) + A (E.2) 


Utilizando x, = 1,0, x, = 1,0 y x = 16, la ecuación (E.2) da el resultado deseado: 


LY LY 
Keg a ki 1 t Kk 1 (E.3) 
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17.5 


Constante 

de resorte 
asociada con 
la fuerza de 
restauración 
producida por 
la gravedad 


== == 
Ejemplo 1.10 


Notas: 


1. Si la fuerza F se aplica en otro punto D de la barra rígida como se muestra en la figura 1.33(c), se puede 
encontrar la constante de resorte equivalente referida al punto D como 


4? LY? 
LA 2 

keg = ka E ko (E4) 
l bh 


2. La constante de resorte equivalente, Kg 


del sistema también se puede determinar por medio de la relación: 


Trabajo realizado por la fuerza aplicada F = Energía de deformación almacenada en los resortes k; y k,  (E.5) 


Para el sistema que se muestra en la figura 1.33(a), la ecuación (E.5) da por resultado 


y a : a (E.6) 
3 2 2 


a partir de la cual es fácil obtener la ecuación (E.3). 


3. Aunque los dos resortes parecen estar conectados a la barra rígida en paralelo, no se puede seguir la 
fórmula de los resortes en paralelo (ecuación 1.12) debido a que los desplazamientos de los resortes no 
son los mismos. 


En algunas aplicaciones se desarrolla una fuerza o momento de restauración producido por la gra- 
vedad cuando una masa experimenta un desplazamiento. En esos casos se puede asociar una cons- 
tante de resorte equivalente con la fuerza o momento de restauración de la gravedad. El siguiente 
ejemplo ilustra el procedimiento. 


Constante de resorte asociada con una fuerza de restauración producida 
por la gravedad 


La figura 1.34 muestra un péndulo simple de longitud / con una lenteja de masa m. Considerando un des- 
plazamiento angular 6 del péndulo, determine la constante de resorte asociada con la fuerza (o momento) de 
restauración. 


Solución: Cuando el péndulo se somete a un desplazamiento angular 6, la masa m se mueve a una distancia 
l sen O a lo largo de la dirección horizontal (x). El momento o par de restauración (7) creado por el peso de la 


masa (mg) con respecto al pivote O está dado por 


T = mg(l sen 0) (E.1) 
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Para desplazamientos angulares pequeños 6, sen O se puede aproximar como sen 0 = 0 y la ecuación (E.1) se 
escribe como 


T= mgl0 (E.2) 
Si expresamos la ecuación (E.2) como 

T=k0 (E.3) 
la constante de resorte torsional equivalente deseada k, se puede identificar como 


k, = mgl (E.4) 


y mg 


“—] sen 9 


Figura 1.34 Péndulo simple. 


Se supone que el elemento de masa o inercia es un cuerpo rígido que puede ganar o perder ener- 
gía cinética siempre que cambia su velocidad. De acuerdo con la segunda ley del movimiento de 
Newton, el producto de la masa y su aceleración son iguales a la fuerza aplicada a la masa. El tra- 
bajo es igual a la fuerza multiplicada por el desplazamiento en la dirección de la fuerza, y el trabajo 
realizado en una masa se almacena como energía cinética. 

En la mayoría de los casos se tiene que utilizar un modelo matemático para representar el sis- 
tema vibratorio real, y a menudo hay varios modelos posibles. El propósito del análisis suele deter- 
minar cuál modelo matemático es el adecuado. Una vez seleccionado el modelo, los elementos de 
masa O inercia del sistema son fáciles de identificar. Por ejemplo, consideremos de nuevo la viga en 
voladizo con una masa en el extremo de la figura 1.25(a). Para un rápido y razonablemente preciso 
análisis, se desechan la masa y el amortiguamiento de la viga; el sistema se puede modelar como un 
sistema de resorte y masa, como se muestra en la figura 1.25(b). La masa mm representa el elemento 
de masa, y la elasticidad de la viga indica la rigidez del resorte. Luego consideramos un edificio de 
varios pisos sometido a un sismo. Suponiendo que la masa de la estructura es insignificante com- 
parada con las de las masas de los pisos, el edificio se modela como un sistema de varios grados de 
libertad, como se muestra en la figura 1.35. Las masas en los diversos pisos representan los elemen- 
tos de masa, y las elasticidades de los miembros verticales indican los elementos de resorte. 
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En muchas aplicaciones prácticas aparecen varias masas en combinación. Para un análisis simple 
podemos reemplazarlas por una sola masa equivalente, como se indica a continuación [1.27]. 


Caso 1. Masas traslacionales conectadas por una barra rígida. Consideremos las masas fijas 
en una barra rígida pivotada en un extremo, como se muestra en la figura 1.36(a). Se puede suponer 
que la masa equivalente está localizada en cualquier punto a lo largo de la barra. Para ser especí- 
ficos, supongamos que la ubicación de la masa equivalente es la de la masa m;,. Las velocidades 
de las masas m,(x,) y m,(x,) se pueden expresar en función de la velocidad de la masa m, (x, ), 
suponiendo pequeños desplazamientos angulares de la barra, como 


=X1, X3 = —X1 (1.18) 


n= (1.19) 


Igualando la energía cinética del sistema de tres masas con la del sistema de masa equivalente 
obtenemos 
1 1 


, 1. . 1 ; 
mk + UE + UE = Me 1? (1.20) 


Ms 
[SOS 
Ks 
Ma 
XA —>X4 
Ka 
m3 
XA —> X3 
K3 
ma 
¡ISSO OOOO 
Kk> 
m3 
Ki 
77777, YI ZA 


Figura 1.35 Idealización de un edificio de varios pisos 
como un sistema de varios grados de libertad. 


(a) (b) 


Figura 1.36 Masas traslacionales conectadas por una barra rígida. 
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Esta ecuación da por resultado, considerando las ecuaciones (1.18) y (1.19): 


lo Y? la Y? 
Me = M + A ma, + 7 m3 (1.21) 
1 1 


Se ve que la masa equivalente de un sistema compuesto de varias masas (cada una moviéndose a 
una diferente velocidad) puede considerarse como la masa imaginaria, la cual, cuando se mueva 
a una velocidad específica v, tendrá la misma energía cinética que la del sistema. 


Caso 2: Masas traslacionales y rotacionales acopladas. Sea una masa m que rota a una veloci- 
dad x acoplada a otra masa (de momento de inercia de masa, J¿) que rota a una velocidad 6, como 
en el sistema de cremallera y piñón que se muestra en la figura 1.37. 


Estas dos masas se pueden combinar para obtener o (1) una sola masa traslacional equivalente 
M4, O (2) una sola masa rotacional equivalente J,, como se muestra a continuación. 


1. Masa traslacional equivalente. La energía cinética de las dos masas está dada por 
r= Emi? + Ed? 
30% 2% (1.22) 
y la energía cinética de la masa equivalente se expresa como 
! 2 


Tog => 2 Meg keg (1.23) 


Dado que X¿y = X y 0 = xIR, la equivalencia de T y T., da 


es decir, 
m3 (1.24) 


2. Masa rotacional equivalente. En este caso Be =0 yx= OR, y la equivalencia de 7 y 7, con- 


duce a 

A A 

2 eq 9 = ¿MiOR) + 70 

O 
Jeg = Jo + mR? (1.25) 
Piñón, momento de inercia de masa, Jy 
R 
E o Figura 1.37 Masas traslacionales 

VAT AD O e a Y . y rotacionales en un sistema de 


——x 


Cremallera, masa m 


cremallera y piñón. 
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A 
Ejemplo 1.11 


Masa equivalente de un sistema 


Encuentre la masa equivalente del sistema que se muestra en la figura 1.38, donde el eslabón rígido 1 está fijo 
en la polea y gira con ella. 


Polea, momento de inercia 
de masa, J, 


El eslabón rígido 1 (masa my), 
gira con la polea alrededor 


del punto O A E 


Cilindro, masa m. 


1) da 


SF No OO Sd 
N deslizamiento ——— > Eslabón rígido 2 (masa m>)) 


x2lt) — 


Figura 1.38 Sistema considerado para encontrar una masa equivalente. 


Solución: Suponiendo desplazamientos pequeños, la masa equivalente (m¿,) se determina utilizando la equi- 

valencia de las energías cinéticas de los dos sistemas. Cuando la masa m se desplaza una distancia x, la polea 

y el eslabón rígido 1 giran en un ángulo 0, = 0, = x / r,. Esto hace que el eslabón rígido 2 y el cilindro se 

desplacen una distancia x, = 0,1, = xl /r,. Como el cilindro rueda sin deslizarse, gira en un ángulo 0, = x, /r, 
= xl, /r,r r,1¿ La energía cinética del sistema (7) se expresa (para desplazamientos pequeños) como: 


D, AA A O 
T EN SH A má y 16 Mex (E.1) 


donde J E J| y J, indican los momentos de inercia de masa de las poleas, el eslabón 1 (con respecto a O), y el 


cilindro, respectivamente, O, 0, y O .indican las velocidades angulares de la polea, el vínculo 1 (con respecto 


a O), y el cilindro, respectivamente, y X y X, representan las velocidades lineales de la masa m y el eslabón 2, 
respectivamente. Observando que J. = m¿r¿/2 y J, = ml; /3, la ecuación (E.1) se vuelve a escribir como 


Lo 1 fi 1[(mriA(iY 1 3d NY? 
T=7mx* +34, | += m2 
2 2 Tp 2x3 Pp 2 Fp 
(marx Y? 1 xl Y? 
a E A (E.2) 
2 2 Ppro 2 Fo 


Si igualamos la ecuación (E.2) a la energía cinética del sistema equivalente 


1 
T = ¿Mei (E3) 
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obtenemos la masa equivalente del sistema como 


yl A 2 

ty cl mili mal ol mk 15 

Meg = Má 2 T 3 2 T 2 T > 2 T Mo 
r5 r5 


(E.4) 


AA 
Ejemplo 1.12 Mecanismo seguidor de leva 


Un mecanismo seguidor de leva (figura 1.39) se utiliza para convertir el movimiento rotatorio de un cigiieñal en 
el movimiento oscilante o reciprocante de una válvula. El sistema seguidor se compone de una varilla de empuje 
de masa m),, un balancín de masa m,, un momento de inercia de masa J, con respecto a su C.G., una válvula de 
masa m,, y un resorte de válvula de masa insignificante [1.28-1.30]. Encuentre la masa equivalente (M4) de este 


sistema seguidor de leva suponiendo la ubicación de mm. como (i) punto A e (ii) punto C. 


Solución: La masa equivalente del sistema seguidor de leva se determina por medio de la equivalencia de las 
energías cinéticas de los dos sistemas. Debido a un desplazamiento vertical x de la varilla de empuje, el balan- 
cín gira un ángulo 6, = x/1, alrededor del pivote, la válvula desciende una distancia x, = 0,1, = xl, /l, y el C.G. 
del balancín desciende una distancia x, = 0,1, = xlz/1,. La energía cinética del sistema (7) se expresa como? 


IA A AE 
T = 2 "p%p | z Xy 2 YO | y ri (E.1) 
E— ly 
o Balancín 
| Y (momento de inercia de masa, J,) 
¿a 3 
Ny 
Varilla de empuje 
(masa Mp) Xy 
Resorte 
de válvula 
Válvula 
Rodillo (masa'21,) 
seguidor 
Leva 


Figura 1.39 Mecanismo 
seguidor de leva. 


] , ; 61 , 
2Si la masa del resorte de la válvula es m,, entonces su masa equivalente será zm, (vea el ejemplo 2.8). Por lo tanto, su 
OS ¿17 L 22 UN 
energía cinética será 5 (3m,)x;. 
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donde Xp» X, Xx, son las velocidades lineales de la varilla de empuje, el C.G. del balancín y la válvula, respec- 
tivamente, y 0, es la velocidad angular del balancín. 
(1) Si m,, indica la masa equivalente colocada en el punto A, con x,, 


de masa equivalente 7, es 


q x, la energía cinética del sistema 


1 


Teg = 7 Meg La (E.2) 
Igualando 7 y 7, y observando que 
O _da la due 
Xp X, Xx, h » *X, ra A Tr h 
obtenemos 
y) 15 13 
Meq = Mp + - tm, > Eon, , (E.3) 
Ki h 1 
(ii) Asimismo, si la masa equivalente se localiza en el punto C, Xeg = Xx, y 
1 2 1 2 
Te = 2 Meq Xq = > Meq Xy (E.4) 


Igualando (E.4) y (E. 1) se obtiene 


1] y, J li y yl E F 
Me = My A B F mp e + m, 7 (E.5) 


En muchos sistemas prácticos, la energía vibratoria se convierte gradualmente en calor o sonido. 
Debido a la reducción de energía, la respuesta, como el desplazamiento del sistema, se reduce 
gradualmente. El mecanismo mediante el cual la energía vibratoria se convierte gradualmente en 
calor o sonido se conoce como amortiguamiento. Aun cuando la cantidad de energía convertida 
en calor o en sonido es relativamente pequeña, la consideración del amortiguamiento llega a ser 
importante para predecir con exactitud la respuesta a la vibración de un sistema. Se supone que un 
amortiguador no tiene masa ni elasticidad, y que la fuerza de amortiguamiento existe sólo si hay 
una velocidad relativa entre los dos extremos del amortiguador. Es difícil determinar las causas del 
amortiguamiento en sistemas prácticos. Por consiguiente, el amortiguamiento se modela como uno 
más de los siguientes tipos. 


Amortiguamiento viscoso. El amortiguamiento viscoso es el mecanismo de amortiguamiento de 
mayor uso en el análisis de vibración. Cuando un sistema mecánico vibra en un medio fluido como 
aire, gas, agua o aceite, la resistencia ofrecida por el fluido en el cuerpo en movimiento hace que se 
disipe la energía. En este caso, la cantidad de energía disipada depende de muchos factores, como el 
tamaño y forma del cuerpo vibratorio, la viscosidad del fluido, la frecuencia de vibración e incluso 
la velocidad del cuerpo vibratorio. En el amortiguamiento viscoso, la fuerza de amortiguamiento es 
proporcional a la velocidad del cuerpo vibratorio. Entre los ejemplos típicos de amortiguamiento 
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Construcción 
de amortigua- 
dores viscosos 
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viscoso están: (1) la película de fluido entre superficies deslizantes; (2) el flujo de fluido alrededor 
de un pistón en un cilindro; (3) el flujo de fluido a través de un orificio, y (4) la película de fluido 
alrededor de un muñón en una chumacera. 


Amortiguamiento de Coulomb o de fricción en seco. Aquí la fuerza de amortiguamiento es de 
magnitud constante pero de dirección opuesta a la del movimiento del cuerpo vibratorio. Es resulta- 
do de la fricción entre superficies que al frotarse están secas o no tienen una lubricación suficiente. 


Amortiguamiento debido a un material o sólido o histerético. Cuando un material se defor- 
ma, absorbe o disipa energía [1.31]. El efecto se debe a la fricción entre los planos internos, los 
cuales se resbalan o deslizan a medida que ocurren las deformaciones. Cuando un cuerpo que 
experimenta amortiguamiento producido por el material se somete a vibración, el diagrama de 
esfuerzo-deformación muestra un bucle de histéresis como se indica en la figura 1.40(a). El área 
de este bucle indica la pérdida de energía por unidad de volumen del cuerpo por ciclo debido al 
amortiguamiento. 


Los amortiguadores viscosos se construyen de varias maneras. Por ejemplo, cuando una placa se 
mueve con respecto a otra placa paralela con un fluido viscoso entre ellas, se obtiene un amortigua- 
miento viscoso. Los ejemplos siguientes ilustran los varios métodos de construir amortiguadores 
viscosos utilizados en diferentes aplicaciones. 


Esfuerzo (fuerza) Esfuerzo (0) 


Bucle de ) 
histéresis Energía 
consumida (ABD) 
Energía 

recibida (BCD) 


Deformación 


(e) 


Descarga g 


Deformación 
(desplazamiento) 


Area 


(a) (b) 
Figura 1.40 Bucle de histéresis para materiales elásticos. 


3Cuando la carga aplicada a un cuerpo elástico se incrementa, el esfuerzo (a) y la deformación (e) en el cuerpo también se 
incrementan. El área bajo la curva d-e, dada por 
u= / a de 


indica la energía consumida (trabajo realizado) por unidad de volumen del cuerpo. Cuando la carga que actúa en el cuerpo 
se reduce, la energía se recupera. Cuando la trayectoria de descarga es diferente a la de la carga, el área ABC en la figura 
1.40(b), es decir, el área del bucle de histéresis en la figura 1.40(a), indica la energía perdida por unidad de volumen del 
cuerpo. 
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II 
Ejemplo 1.13 


Constante de amortiguamiento de placas paralelas 
separadas por un fluido viscoso 


CA 
Ejemplo 1.14 


Considere dos placas paralelas separadas una distancia h, con un fluido de viscosidad yu entre ellas. Derive una 
expresión para la constante de amortiguamiento cuando una placa se mueve con una velocidad v con respecto 
a la otra como se muestra en la figura 1.41. 


Solución: Sean una placa fija y la otra móvil con una velocidad v en su propio plano. Las capas de fluido en 
contacto con la placa móvil se mueven con una velocidad v, en tanto que las que están en contacto con la placa 
fija no se mueven. Se supone que las velocidades de las capas de fluido intermedias varían linealmente entre 
0 y v, como se muestra en la figura 1.41. De acuerdo con la ley de flujo viscoso de Newton, el esfuerzo cortante 
(7) desarrollado en la capa de fluido a una distancia y de la placa fija está dado por 


T=Mm (E.1) 


donde du /dy = v/h es el gradiente de velocidad. La fuerza cortante o resistente (17) desarrollada en la super- 
ficie inferior de la placa móvil es 


Av 
F =TA= E (E.2) 
h 
donde A es el área de la placa móvil. Expresando F como 
F = cv (E.3) 
la constante c de amortiguamiento se encuentra como 
A 
Pa me (E.4) 
B 


Área de la placa = A 


/ dz 


== di 


| Fluido 


h viscoso —p= 


III 


Figura 1.41 Placas paralelas con un fluido viscoso entre ellas. 


+ -— F (fuerza de amortiguamiento) 


0 


sa 


Holgura en un cojinete 


Un cojinete, el cual se puede representar de forma aproximada como dos placas separadas por una delgada 
película de lubricante (figura 1.42), ofrece una resistencia de 400 N cuando se utiliza aceite SAE 30 como 
lubricante y la velocidad relativa entre las placas es de 10 m/s. Si el área de las placas es de 0.1 m?, determine 
la holgura entre las placas. Suponga que la viscosidad absoluta del aceite SAE 30 es 50 gureyn o 0.3445 Pa-s. 


| 
Ejemplo 1.15 
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Área (4) 


Figura 1.42 Placas planas separadas por una delgada 
| S película de lubricante. 


Solución: Como la fuerza resistente se expresa como F' = cv, donde c es la constante de amortiguamiento y 
ves la velocidad, tenemos 


c==—=-— = 40 N-s/m (E.1) 


Si el cojinete se modela como un amortiguador de placas planas, la ecuación (E.4) del ejemplo 1.13 da la 
constante de amortiguamiento: 


A 
c= ES (E.2) 
h 
Utilizando los datos, la ecuación (E.2) da por resultado 
(0.3445)(0.1) 
c=40 = ; or h=0.86125 mm (E.3) 
h 
A 


Constante de amortiguamiento de una chumacera 


Se utiliza una chumacera como soporte lateral de una flecha rotatoria como se muestra en la figura 1.43. Si el 
radio de la flecha es R, su velocidad angular es w, la holgura radial entre la flecha y el cojinete es d, la visco- 
sidad del fluido (lubricante) es qu, y la longitud del cojinete es /, obtenga una expresión para la constante de 
amortiguamiento rotacional de la chumacera. Suponga que la fuga de fluido es insignificante. 


Solución: La constante de amortiguamiento de la chumacera se determina aplicando la ecuación del esfuerzo 
cortante en un fluido viscoso. El fluido en contacto con la flecha rotatoria tendrá una velocidad lineal (en la 
dirección tangencial) de v = Row, en tanto que el fluido en contacto con el cojinete estacionario tendrá una 
velocidad cero. Suponiendo que la velocidad del fluido en la dirección radial varía linealmente, tenemos 


vr rRw 


v(r) === (E.1) 
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(b) Figura 1.43 Chumacera. 


El producto del gradiente de velocidad radial y la viscosidad del lubricante proporcionan el esfuerzo cortante 
(7) en el lubricante: 


T=p >= —— (E.2) 


La fuerza requerida para cortar la película de fluido es igual al esfuerzo por el área. El par de torsión en la 
flecha (T) es igual a la fuerza por el brazo de palanca, de modo que 


T = (TA)R (E3) 


donde A = 27rRT es el área de la flecha expuesta al lubricante. Por lo tanto la ecuación (E.3) se reescribe como 


R 2 pR?l 
T= (142) erre = E (E.4) 


De acuerdo con la definición de la constante de amortiguamiento rotacional del cojinete (c,): 


e, == (E.5) 


(0) 


SAA 
Ejemplo 1.16 
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obtenemos la expresión deseada para la constante de amortiguamiento rotacional como 


2 mk 


E (E.6) 


C; 


Nota: La ecuación (E.4) se conoce como ley de Petroff y originalmente se publicó en 1883. Esta ecuación se 
utiliza ampliamente en el diseño de chumaceras [1.43]. 


Amortiguador hidráulico de pistón-cilindro 


Desarrolle una expresión para la constante de amortiguamiento del amortiguador hidráulico de la figura 
1.44(a). 


Solución: La constante de amortiguamiento del cilindro se determina aplicando la ecuación del esfuerzo 
cortante de un fluido viscoso y la ecuación de velocidad de flujo del fluido. Como se muestra en la figura 
1.44(a), el amortiguador hidráulico se compone de un pistón de diámetro D y longitud /, que se mueve con una 
velocidad v, en un cilindro lleno de líquido de viscosidad yu [1.24, 1.32]. Sea d la holgura entre el pistón y la 
pared del cilindro. A una distancia y de la superficie en movimiento, sean v la velocidad y 7 el esfuerzo cor- 
tante, y a una distancia (y + dy), sean (v — dv) y (7 + dr) la velocidad y el esfuerzo cortante, respectivamente 
(vea la figura 1.44(b)). El signo negativo para dv indica que la velocidad se reduce a medida que se acerca a la 
pared del cilindro. La fuerza viscosa en este anillo es igual a 


d 
F =5Dldr= "DI dy EL 
dy 


Pero el esfuerzo cortante está dado por 


T=-p (E.2) 


Cilindro Cilindro 


Pistón 


Fluido % Fluido 
viscoso viscoso 


(a) (b) 
Figura 1.44 Amortiguador hidráulico. 
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donde el signo negativo es consistente con un gradiente de velocidad decreciente [1.33]. Utilizando la ecua- 
ción (E.2) en la ecuación (E.1), obtenemos 


d? 
F =—mDldyu (E3) 
dy 


La fuerza en el pistón produce una diferencia de presión en los extremos del elemento, dada por 


P 4P 
p=>—= (Es) 


arD? ro? 
4 


Por lo tanto, la presión en el extremo del elemento es 


4P 
p(TD dy) = Do dy (E.5) 


donde (77D dy) indica el área anular entre y y (y + dy). Si suponemos una velocidad media uniforme en la 
dirección del movimiento del fluido, la fuerza dada en las ecuaciones (E.3) y (E.5) debe ser igual. Por lo tanto, 


obtenemos 
ae, sá dy 
—dy = 7 
po LE 
o 
dy 4P 
3 (E.6) 
dy TD”lp 
Integrando esta ecuación dos veces y utilizando las condiciones límite v = —vyeny=0yv=0en y = d, 
obtenemos 
2P y 
cd o a (E7) 
TD”lp d 


La velocidad de flujo a través de la holgura se obtiene integrando la velocidad de flujo a través de un elemento 
entre los límites y = 0 y y = d: 


e 2Pd 1 
O = virD dy = TD a vyd (E.8) 
0 6TDIn 2 


El volumen del líquido que fluye a través de la holgura por segundo debe ser igual al volumen por segundo 
desplazado por el pistón. Por consiguiente su velocidad será igual a esta velocidad de flujo dividida entre el 
área del pistón. Esto da 


MEE (E.9) 
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Las ecuaciones (E.9) y (E.8) conducen a 


3 2d 
3mD%| 1 + 
D 


P = > HVo (E.10) 
Ad” 


Escribiendo la fuerza P = cv, la constante de amortiguamiento c se determina como 


3D (2d 
sala +5 (E.11) 


Si la relación fuerza (F)-velocidad (v) de un amortiguador es no lineal: 


F=F() (1.26) 


se puede utilizar un proceso de linealización alrededor de la velocidad de operación (v*) como en 
el caso de un resorte no lineal. El proceso de linealización proporciona la constante de amortigua- 
miento equivalente como 


c== (1.27) 


En algunos sistemas dinámicos se utilizan varios amortiguadores. En esos casos, todos los amorti- 
guadores se reemplazan con un amortiguador único equivalente. Cuando los amortiguadores apare- 
cen combinados, podemos utilizar procedimientos semejantes a los que utilizamos para determinar 
la constante de resorte equivalente de varios resortes con el objetivo de determinar un amortigua- 
dor único equivalente. Por ejemplo, cuando dos amortiguadores traslacionales, con constantes de 
amortiguamiento C, y cz, aparecen combinados, la constante de amortiguamiento equivalente (c¿¿) 
se puede hallar como (vea el problema 1.55): 


Amortiguadores en paralelo: (¿y = C] + C> (1.28) 
. ; 1 1 1 

Amortiguadores en serie: E (1.29) 
Ceg C1 C 


Constantes de resorte y amortiguamiento equivalentes 
de un soporte de máquina herramienta 


Una máquina fresadora de precisión está montada sobre cuatro soportes antivibratorios, como se muestra en la 
figura 1.45(a). La elasticidad y amortiguamiento de cada soporte antivibratorio se modela como un resorte y 
un amortiguador viscoso, como se muestra en la figura 1.45(b). Encuentre la constante de resorte equivalente, 
Keg y la constante de amortiguamiento equivalente, c.¿, del soporte de la máquina herramienta en función de 
las constantes de resorte (k,) y las constantes de amortiguamiento (c;) de los soportes de montaje. 
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Cubrebrazo 


Husillo Cortadora 
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Soportes de montaje 
(en las cuatro esquinas) 


(b) (c) 


Figura 1.45 Fresadora horizontal. 


Solución: En la figura 1.45(c) se muestran los diagramas de cuerpo libre de los cuatro resortes y los cuatro 
amortiguadores. Suponiendo que el centro de masa, G, esté localizado simétricamente con respecto a los 
cuatro resortes y amortiguadores, observamos que los resortes experimentarán el mismo desplazamiento, x, 
y que los amortiguadores tendrán la misma velocidad relativa x, donde x y x indican el desplazamiento y la 
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velocidad, respectivamente, del centro de masa, G. Por consiguiente, las fuerzas que actúan en los resortes 
(F,;) y los amortiguadores (F ¿¡) se expresan como 


Fa =kwx3 1 =1,2,3,4 


Fa = cx 1=1,2,3,4 (E.1) 


Sean F, y F¿ las fuerzas totales que actúan en todos los resortes y todos los amortiguadores, respectivamente 
(vea la figura 1.45(d)). Por lo tanto, las ecuaciones de equilibrio de fuerzas se expresan como 


F, = Fs Fa Fs | Fsa 


Fa = Fa + En + Fat Fa (E.2) 


donde F, + F',¿ = W, con W que indica la fuerza vertical total (incluida la fuerza de inercia) que actúa en la 
fresadora. De acuerdo con la ecuación 1.45(d), tenemos 


F, y KegX 
ES (E.3) 


La ecuación (E.2), junto con las ecuaciones (E.1) y (E.3) da por resultado 


Keg = Ki ko + kz + k4 = 4k 


Ceq = C1 + C2 +03 + (4 = 4e (E.4) 


donde k,= k y c,¿= c parai = 1,2,3,4. 


Nota: Si el centro de masa G no está simétricamente localizado con respecto a los cuatro resortes y amorti- 
guadores, el resorte ¡ésimo experimenta un desplazamiento de x, y el amortiguador ¡ésimo experimenta una 
velocidad de x,, donde x; y x, pueden relacionarse con el desplazamiento x y la velocidad x del centro de masa 
G de la fresadora. En ese caso, las ecuaciones (E.1) y (E.4) tienen que modificarse de una manera apropiada. 


El movimiento oscilatorio puede repetirse con regularidad, como en el caso de un péndulo simple, o 
desplegar una irregularidad considerable, como en el caso del movimiento de la tierra en un sis- 
mo. Si el movimiento se repite después de intervalos de tiempo iguales, se llama movimiento pe- 
riódico. El tipo más simple de movimiento periódico es el movimiento armónico. El movimiento 
impartido a la masa m por el mecanismo de yugo escocés que se muestra en la figura 1.46 es un 
ejemplo de movimiento armónico simple [1.24, 1.34, 1.35]. En este sistema, una manivela de radio 
A gira alrededor del punto O. El otro extremo de la manivela, P, se desliza en una barra ranurada, 
la cual se mueve con un movimiento de vaivén en la guía vertical R. Cuando la manivela gira a una 
velocidad angular w, el extremo S del eslabón ranurado y por consiguiente la masa m del sistema 
de resorte y masa, se desplazan de sus posiciones medias una distancia x (en el tiempo t) dada por 


x= Asenó0 = A senot (1.30) 


Este movimiento se muestra por medio de la curva senoidal en la figura 1.46. La velocidad de la 
masa mm en el instante £ la da , 
x 


de = WwAcos wi (1.31) 
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Figura 1.46 Mecanismo de yugo escocés. 


y la aceleración 

dx 2 2 
a A senwí = —w%x (1.32) 

dt 
Se ve que la aceleración es directamente proporcional al desplazamiento. Una vibración como 
esa, con la aceleración proporcional al desplazamiento y dirigida hacia la posición media, se conoce 
como movimiento armónico simple. El movimiento dado por x = A cos wtf es otro ejemplo de mo- 
vimiento armónico simple. La figura 1.46 muestra con claridad la semejanza entre el movimiento 
(armónico) cíclico y el movimiento senoidal. 


El movimiento armónico se puede representar de una manera más práctica por medio de un vector 
OP de magnitud A que gira a una velocidad angular constante w. En la figura 1.47, la proyección 
de la punta del vector X = OP sobre el eje vertical está dada por 


y = A sen wt (1.33) 


1.10.2 
e 


Representa- 
ción por medio 
de números 
complejos del 
movimiento 
armónico 


1.10 Movimiento armónico 53 


Un ciclo 
de 
movimiento 


Desplazamiento 


angular 
—- A _—ÑK— -— 
0= wt 


Un ciclo de movimiento 
> 


Figura 1.47 Movimiento armónico de la proyección del extremo de un vector rotatorio. 


y su proyección sobre el eje horizontal por 


x= Acos wf (1.34) 


Como se vio antes, el método vectorial de representar el movimiento armónico requiere la descripción 
de los componentes horizontales y de los verticales. Es más práctico representar el movimiento ar- 
mónico por medio de números complejos. Cualquier vector X en el plano xy se puede representar 
como un número complejo: 


X =a+iíb (1.35) 


donde ¿¡ = V—1, y a y b indican los componentes x y y de X , respectivamente (vea la figura 
1.48). Los componentes a y b también se conocen como partes real e imaginaria del vector X. 
Si A indica el módulo o valor absoluto del vector X, y 9 representa el argumento o ángulo entre el 
vector y el eje x, entonces X también puede expresarse como 
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X = Acosó + ¡A sen O (1.36) 
con 
A = (a? + y?) (1.37) 
y 
1b 
0 = tan *— (1.38) 
a 
Observando que ¡2 = —1,13 = —i,i4= 1,..., cos O e i sen O se pueden expandir en una serie como 
e y (i9? (19) 
cos0 = 1 a a c.=1+ 21 + m7 +... (1.39) 


3 pg 19 (10) 
iso > : al da ) se ) +... (1.40) 


Las ecuaciones (1.39) y (1.40) dan por resultado 


(190?  (10y 


(cos O + ¿send) = 1 +10 + => 4 O ee (1.41) 
y 
io? (¡0y ] 
(cos 0 — ¡sen0) = 1 — 10 + dd da +o.=g (1.42) 


Por lo tanto, la ecuación (1.36) se expresa como 


X = A(cosO + ¡senO) = Ae (1.43) 


y (imaginario) 


—= $ 
X=a+ib= A4e% 


x (real) Figura 1.48 Representación de un número 
complejo. 
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A veces los números complejos se representan sin utilizar alguna notación vectorial como 


¿=a+ ib (1.44) 


donde a y b simbolizan las partes real e imaginaria de z. La suma, resta, multiplicación y división 
de números complejos se realizan siguiendo las reglas usuales del álgebra. Sean 


Z21 > 41 + ibi = Ajeó (1.45) 
Za = 02 + ib, = Aze% (1.46) 
donde 
Aj= Var +bi ¡=1,2 (1.47) 
y 
bj 
9, = tan | —=); j=1,2 (1.48) 
2 
La suma y diferencia de z, y z, se pueden encontrar como 
Z1 + 22 = Ajeh + Aze% = (a; + ib) + (a, + ib,) 
el (a; + a2) + (by + b») (1.49) 
Z1 Zz2 Aje%h Aje% = (a; + ib) E (a, + ib) 
= (a; - a2) + ¿(by == b») (1.50) 


Utilizando la representación de número complejo, el vector rotatorio X' de la figura 1.47 se escribe 
como 

X = pelo! (1.51) 
donde w indica la frecuencia circular (rad/s) de rotación del vector X en sentido contrario al de las 


manecillas del reloj. La diferenciación del movimiento armónico dado por la ecuación (1.51) con 
respecto al tiempo resulta 


dX d ¡ot . ¡ot 
a = En (Ae'") = ¡wAe'" = ¡wX (1.52) 
PX 2 17 
= — (iwAe'%) = —u Ae" = —w*X (1.53) 
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Por lo tanto, el desplazamiento, la velocidad y la aceleración se expresan como? 


desplazamiento = Re[Ae'”] = Acos wt (1.54) 
velocidad = Re[iwAe'”] = —0wAÁ sen of 

= WA cos (wt + 909) (1.55) 
aceleración = Re[ —w?4e'”] = —wWA cos wt 

= wAcos (wt + 1802) (1.56) 


donde Re indica la parte real. Estas cantidades se muestran como vectores rotatorios en la figura 
1.49. Se ve que el vector de aceleración se adelanta 90% al vector de velocidad, y que éste se ade- 
lanta 90" al vector de desplazamiento. 

Las funciones armónicas se pueden sumar vectorialmente, como se muestra en la figura 1.50. 
Si Re( Xx) = A¡ cos wí y Re( X>) = A>cos(wt + 6), entonces la magnitud del vector X resul- 
tante es 


A= V(A¡ + Azcos 0)? + (A, sen)? (1.57) 
y el ángulo a es 
3 A) sen 0 
a = tan (1.58) 
A¡ + Azcos0 


Figura 1.49 Desplazamiento, velocidad y aceleraciones como vectores rotatorios. 


4Si el desplazamiento armónico se da originalmente como x(1) = A sen of, entonces tenemos 


desplazamiento = Im[4e'”] = A sen wf 
velocidad = Im[¡wAe'”] = wA sen(wt + 909) 
aceleración = Im[—w?4e1%] = w? A sen(wt + 1800) 


donde Im indica la parte imaginaria. 
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Xx 
Re Figura 1.50 Suma vectorial 
de funciones armónicas. 


>o >o 
Como las funciones originales se dan como componentes reales, la suma X, + X> se expresa 
fe 
como Re(X) = Acos(wt + a). 


A 
Ejemplo 1.8 Suma de movimientos armónicos 


Encuentre la suma de los dos movimientos armónicos xy (1) = 10 cos wot y x,(1) = 15 cos (wtf + 2). 


Solución: Método 1. Utilizando relaciones trigonométricas: Como la frecuencia circular es la misma tanto 
para x, (1) como para x,(1), expresamos la suma como 


x(t) = Acos(wt + a) = xi(1) + xa(1) (E.1) 
Es decir, 
A(cos wí cos e — sen wtf sen a) = 10 cos wt + 15 cos(wt + 2) 
= 10 cos wt + 15(cos wt cos 2 — sen wtf sen 2) (E.2) 
O bien, 
cos wt(A cos 4) — sen wt(A sena.) = cos wt(10 + 15cos 2) — sen wt(15 sen 2) (E.3) 


Igualando los coeficientes correspondientes de cos wtf y sen wr en ambos lados, obtenemos 


10 + 15cos 2 


AcosQ 


Asena = 15 sen2 


A= V(10 + 15cos 2)? + (15 sen 2)? 
14.1477 (E4) 


a Po 74.5963% (ES) 
(== = E ó 
10 + 15 cos 2 
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Método 2: Utilizando vectores: Con un valor arbitrario de wtf, los movimientos armónicos x,(t) y x,(t) se in- 
dican gráficamente como se muestra en la figura 1.51. Sumándolos vectorialmente, el vector resultante x(1)es 


x(t) = 14.1477 cos(wt + 74.59637) (E.6) 


Método 3: Utilizando la representación de número complejo: Los dos movimientos armónicos se señalan en 
función de números complejos como: 


x1(1) = Re[A]e'”] = Re[10e'”] 
x2(1) = Re[ 470 (01+2)] = Re[ 156 (01+2)] (E.7) 
La suma de x,(t) y x,(£) se expresa como 
x(1) = Re[4el(0!+a)7 (E.8) 


donde A y a se determinan utilizando las ecuaciones (1.47) y (1.48) como A = 14.1477 y a= 74.5963". 


y 


141477 A 
15 E 


74.67 


wt + 114.6" 


O di Figura 1.51 Suma de movimientos armónicos. 


Las siguientes definiciones y terminología son útiles cuando tratamos con movimientos armónicos 
y otras funciones periódicas. 


Ciclo. Al movimiento de un cuerpo vibratorio desde su posición no perturbada o de equilibrio has- 
ta su posición en una dirección, y luego de vuelta a la posición de equilibrio, y luego a su posición 
extrema en la otra dirección, y de vuelta a la posición de equilibrio se le llama ciclo de vibración. 
Una revolución (es decir, un desplazamiento angular de 277 radianes) del pasador P en la figura 1.46 
o una revolución del vector OP en la figura 1.47 constituyen un ciclo. 


Amplitud. Al desplazamiento máximo de un cuerpo vibratorio a partir de su posición de equilibrio 
se le llama amplitud de vibración. En las figuras 1.46 y 1.47 la amplitud de vibración es igual a A. 


Periodo de oscilación. El tiempo requerido para completar un ciclo de movimiento se conoce 
como periodo de oscilación o periodo de tiempo y está simbolizado por 7. Es igual al tiempo reque- 
rido para que el vector OP de la figura 1.47 gire en un ángulo de 277 y por consiguiente 


21 
T=— 


(1.59) 


(09) 


donde w se llama frecuencia circular. 
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Frecuencia de oscilación. La cantidad de ciclos por unidad de tiempo se llama frecuencia de os- 
cilación o simplemente frecuencia y está indicada por f. Por lo tanto 
1 w 


e (1.60) 


7 27 


Aquí a w se le llama frecuencia circular para distinguirla de la frecuencia lineal f= w/27. La varia- 
ble w simboliza la velocidad angular del movimiento cíclico; fse mide en ciclos por segundo (hertz) 
en tanto que w se mide en radianes por segundo. 


Angulo de fase. Consideremos dos movimientos vibratorios indicados por p 


x¡ = A, sen wt (1.61) 
x2 = A2sen(wt + Q) (1.62) 


Los dos movimientos armónicos dados por las ecuaciones (1.61) y (1.62) se llaman sincrónicos 
porque tienen la misma frecuencia o velocidad angular, w. No es necesario que dos oscilaciones 
sincrónicas tengan la misma amplitud, ni que alcancen sus valores máximos al mismo tiempo. Los 
movimientos dados por las ecuaciones (1.61) y (1.62) se representan gráficamente como se muestra 
en la figura 1.52. En esta figura, el segundo vector OP, se adelanta un ángulo (p, conocido como án- 
gulo de fase, al primero OP,. Esto significa que el máximo del segundo vector ocurriría q radianes 
antes que el primero. Observemos que en lugar de los máximos, pueden considerarse cualesquier 
otros puntos para hallar el ángulo de fase. En las ecuaciones (1.61) y (1.62) o en la figura 1.52, se 
dice que los dos vectores tienen una diferencia de fase de ¿. 


Frecuencia natural. Si se deja que un sistema vibre por sí mismo después de una perturbación 
inicial, la frecuencia con la cual oscila sin la acción de fuerzas externas se conoce como frecuencia 
natural. Como se verá más adelante, por lo común, un sistema vibratorio que tiene n grados de 
libertad, tendrá n frecuencias naturales de vibración distintas. 


Pulsaciones. Cuando se suman dos movimientos armónicos con frecuencias próximas entre sí, el 
movimiento resultante muestra un fenómeno conocido como pulsaciones. Por ejemplo, si 


x1(t) = X cos wf (1.63) 
xo(1) = X cos(w + 0)1 (1.64) 


0= wt 


/x) = A2sen 
(or + $) ; Pp ——=+ 


Figura 1.52 Diferencia de fase entre dos vectores. 
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Figura 1.53 Fenómeno de pulsaciones. 


donde Ó es una cantidad pequeña, la suma de estos movimientos resulta 
x(1) = x1(t) + xa(1) = X[cos wt + cos(w + 9)1] (1.65) 


Utilizando la relación 


A+ B A-B 
cos A + cos B = 2000 > Jess > ) (1.66) 
la ecuación (1.65) se reescribe como 
Ót Ó 
x(t) = 2X cos eos «w + al (1.67) 


Esta ecuación se muestra gráficamente en la figura 1.53. Se ve que el movimiento resultante, x(£), 
representa una onda coseno con frecuencia w + 6/2, la cual es aproximadamente igual a w, con 
una amplitud variable de 2X cos 91/2. Siempre que la amplitud alcanza un máximo, se llama pul- 
sación. La frecuencia (9) a la cual la amplitud de incrementa y reduce entre O y 2X se conoce como 
frecuencia de pulsación. El fenómeno de pulsación se observa a menudo en máquinas, estructuras y 
plantas eléctricas. Por ejemplo, en máquinas y estructuras, el fenómeno de pulsación ocurre cuando 
la frecuencia forzada se acerca a la frecuencia natural del sistema (vea la sección 3.3.2). 


Octava. Cuando el valor máximo de un rango de frecuencia es dos veces su valor mínimo, se co- 
noce como banda de octava. Por ejemplo, cada uno de los rangos 73-150 Hz, 150-300 Hz y 300-600 
Hz pueden llamarse banda de octava. En cada caso se dice que los valores máximo y mínimo de 
frecuencia, los cuales tienen una relación de 2:1, difieren por una octava. 


Decibel. Las diversas cantidades encontradas en el campo de la vibración y el sonido (despla- 
zamiento, velocidad, aceleración, presión y potencia) suelen representarse utilizando la notación de 
decibel. Un decibel (dB) se define originalmente como una relación de potencias eléctricas: 


P 
dB = 10 ve) (1.68) 
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donde Py es algún valor de potencia de referencia. Dado que la potencia eléctrica es proporcional al 
cuadrado del voltaje (X), el decibel también se expresa como 


xP Xx 
dB = 10 ve E) = 20 ve E) (1.69) 
0 0 


donde X¿ es un voltaje de referencia especificado. En la práctica, la ecuación (1.69) también se 
utiliza para expresar las relaciones de otras cantidades como desplazamientos, velocidades, acele- 
raciones y presiones. Los valores de referencia de X¿ en la ecuación (1.6) suelen considerarse como 
2 X 1075 N/m? para presión, y l ug = 9.81 X 1076 m/s? para aceleración. 


Aunque el movimiento armónico es más simple de manejar, el movimiento de muchos sistemas 
vibratorios es no armónico. Sin embargo, en muchos casos las vibraciones son periódicas, por 
ejemplo el tipo que se muestra en la figura 1.54(a). Por suerte, cualquier función de tiempo pe- 
riódica puede ser representada por la serie de Fourier como una suma infinita de términos seno y 
coseno [1.36]. 


Si x(£) es una función periódica con periodo 7, su representación como serie de Fourier está dada por 


a 
x(t) = q a¡cos wí + a3C0s2wf + **: 


+ b,¡sen wt + b¿sen2 wtf + :-* 


00 


E + Y (a, cos not + b, sen not) (1.70) 
n=1 


donde w = 277 /7 es la frecuencia fundamental y Ap) A], A), ..., by, b,, ... son coeficientes constan- 
tes. Para determinar los coeficientes a,, y b,, multiplicamos la ecuación (1.70) por cos nwt y sen 
not, respectivamente, e integramos a lo largo de un periodo 7 = 27r/w, por ejemplo, de 0 a 27 /w. 


Aproximación de un término 
Aproximación de dos términos 
Aproximación de tres términos 

Función real 


(a) (b) 


Figura 1.54 Una función periódica. 


5El análisis armónico constituye la base de la sección 4.2. 
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Entonces notamos que todos los términos excepto uno en el lado derecho de la ecuación serán cero, 


y obtenemos 
4 2 ' sd a 71) 
ado — == x(f£ s 
TT TJ 
die ) 
A e E ) cos nwtdt = 2f x(t) cos not dt (1.72) 


e 2 
b, = Aja ) sen notdt = 2f. x(t) sen not dt (1.73) 


La interpretación física de la ecuación (1.70) es que cualquier función periódica puede repre- 
sentarse como una suma de funciones armónicas. Aunque la serie en la ecuación (1.70) es una suma 
infinita, podemos aproximar la mayoría de las funciones periódicas con la ayuda de sólo algunas 
funciones armónicas. Por ejemplo, la onda triangular de la figura 1.54(a) se representa a detalle con 
sólo agregar tres funciones armónicas, como se muestra en la figura 1.54(b). 

La serie de Fourier también puede representarse por medio de la suma de sólo términos seno o 
coseno. Por ejemplo, la serie de sólo términos coseno se expresa como 


x(1) = dy + d, cos(wt — d¡) + d¿cos(2wt — d2) + :** (1.74) 
donde 
do = 49/2 (1.75) 
dy = (ar +32 (1.76) 
y y ba 
Py, = tan + — (1.77) 
a, 


Fenómeno de Gibbs. Cuando una función periódica se representa con una serie de Fourier se ob- 
serva un comportamiento anómalo. Por ejemplo, la figura 1.55 muestra una onda triangular y su re- 
presentación de serie de Fourier con un número diferente de términos. Al aumentar los términos (n) 


x(t) 


(Figura 1.55 Fenómeno de Gibbs. 
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se ve que la aproximación mejora en otras partes excepto cerca de la discontinuidad (punto P en la 
figura 1.55). Aquí la desviación con respecto a la forma de onda verdadera se reduce pero sin que 
su amplitud sea más pequeña. Se ha observado que el error en la amplitud permanece a aproximada- 
mente 9 por ciento aun cuando k — oo. Este comportamiento se conoce como fenómeno de Gibbs, 
en honor a su descubridor. 


La serie de Fourier también puede expresarse en función de números complejos. Observando, por 
las ecuaciones (1.41) y (1.42), que 


e“ = cos wt + ¡sen wt (1.78) 


e“ = cos wtf — ¡sen wt (1.79) 


COS WwÍ y sen wmÍ se expresan como 
plot + Tot 


p= == 1.80 
COS w > ( ) 


y plot NN ¿Tot 
sen wí = ———_— (1.81) 
21 


Por lo tanto, la ecuación (1.70) se escribe como 


00 inowt —inot inot —inwt 
ado e +e e =e 
x(1) EN + 2 (a ) + A )) 
n= 


Il 
a. 
2 
al 
PES 
a 
ES 
| 
n|3 
A 


00 ¡b ¡b 
a ¿not Um a + ¿not hada] + an (1.82) 
n=1 2 2 2 2 


donde by = 0. Si definimos los coeficientes de la serie de Fourier compleja c,, y c_, como 


An — ib 
Es = A (1.83) 
y . 
+ ib 
Cc, = a (1.84) 
La ecuación (1.82) se expresa como 
Eo . 
x()= Y cpero (1.85) 


n=-—00 


Los coeficientes de Fourier c,, se determinan aplicando las ecuaciones (1.71) a (1.75), como 


T 


q x(t)[cos not — i sen not |dt 
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frecuencia típico. 


w 20 30 4w 5w 6wV Tu 8w 9w Frecuencia (nw) 


db, 


Figura 1.56 Espectro de frecuencia de una función de tiempo periódica típica. 


A sen (wt + $) 
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(b) 


a, (coeficientes de los términos coseno en la 
ecuación (1.70)) 


ao 


b, (coeficientes de los términos seno en la 
ecuación (1.70)) 


0=0 0,=200,=30 0,= 4w 


(d) 


Figura 1.57 Representación de una función en los dominios del tiempo y la frecuencia. 


w 2lw 3w04w 5|w06wV To 8w 9w Frecuencia (now) 


(1.86) 


Las funciones armónicas a,, cos nwt o b, sen nwf en la ecuación (1.70) se llaman armónicos de 
orden n de la función periódica x(1). El armónico de orden n tiene un periodo 7 /n. Estos armónicos 
se trazan como líneas verticales en un diagrama de amplitud (a, y b,, O d,, y Q,) contra la frecuencia 
(na), llamada espectro de frecuencia o diagrama espectral. La figura 1.56 muestra un espectro de 
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La expansión de la serie de Fourier permite describir cualquier función periódica utilizando tanto 
una representación en el dominio del tiempo como una representación en el dominio de la frecuen- 
cia. Por ejemplo, una función armónica dada por x(1) = A sen wtf en el dominio del tiempo (vea la 
figura 1.57(a)) puede ser representada por la amplitud y la frecuencia w en el dominio de la frecuen- 
cia (vea la figura 1.57(b)). Asimismo, una función periódica, como una onda triangular, puede ser 
representada en el dominio del tiempo, como se muestra en la figura 1.57(c), o en el dominio de la 
frecuencia, como se indica en la figura 1.57(d). Observemos que las amplitudes d,, y los ángulos 
de fase dp, correspondientes a las frecuencias w,, pueden utilizarse en lugar de las amplitudes a,, y 
b, para la representación en el dominio de la frecuencia. Utilizar una integral de Fourier (vea la 
sección 14.9, en inglés, en el sitio Web) permite representar incluso funciones no periódicas o en 
un dominio del tiempo o un dominio de la frecuencia. La figura 1.57 muestra que la representación 
en el dominio de la frecuencia no proporciona las condiciones iniciales. Sin embargo, en muchas 
aplicaciones prácticas a menudo se consideran innecesarias y sólo las condiciones de estado estable 
son de interés primordial. 


Una función par satisface la relación 


x(—=t) = x(1) (1.87) 
En este caso, la expansión de la serie de Fourier de x(*) contiene sólo términos coseno: 


[ee 
x(t) = o + 20 cos not (1.88) 
n= 


donde las ecuaciones (1.71) y (1.72) dan ay y a,, respectivamente. Una función impar satisface la 
relación 


x(=1) = —x(1) (1.89) 


En este caso, la expansión de la serie de Fourier de x(£) contiene sólo términos seno: 
00 
x(+) = Y b, sen not (1.90) 
n=1 


donde la ecuación (1.73) da b,,. En algunos casos, una función dada puede considerarse como par o 
impar dependiendo de la ubicación de los ejes de coordenadas. Por ejemplo, el desplazamiento del 
eje vertical de (a) a (b) o (c) en la figura 1.58(1) producirá una función impar o par. Esto significa 
que sólo tenemos que calcular los coeficientes b,, O a,. Asimismo, un desplazamiento en el eje 
del tiempo de (d) a (e) equivale a agregar una constante igual a la cantidad de desplazamiento. En 
el caso de la figura 1.58(11), cuando se considera que la función es función impar, la expansión de 
la serie de Fourier se vuelve (vea el problema 1.107): 


4A O 1 21(2n — 1)t 
x(1) = 2 1) sen a (1.91) 


En cambio, si la función se considera una función par, como se muestra en la figura 1.50(111), su 
expansión de la serie de Fourier se vuelve (vea el problema 1.107): 


sAS (=D 2r(2n— Dt 
x2a(t) == 20 a - (1.92) 
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x(t) 


(d) A —>t 
(e) ¡OT T 
2 
() 
x1(0) 
A 
10) 7 0 —=> Í 
=A 2, 


(ii) Función impar 


xal1) 


(iii) Función par Figura 1.58 Funciones par e impar. 


Como las funciones x,(t) y x,(1) representan la misma onda, excepto por la ubicación del origen, 
existe también una relación entre su expansión de la serie de Fourier. Si observamos que 


slo q 7) = x(1) (1.93) 


de la ecuación (1.91) encontramos que 


7 44 1 21r(2n — 1) 7 
alta = > sen 1 A 
4 Ta len =1) T 4 


sa 1 pare 1)  21(2n — 2) 
= sen + 
T =12n > 1) 


(1.94) 


Utilizando la relación sen(A + B) = sen A cos B + cos A sen B, la ecuación (1.94) se expresa como 


sen cos 


7 442% 1 21r(2n — 1)t 21r(2n — 1) 
dy Ñ (2n — 1) T 4 


(1.95) 
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Como cos [211(2n — 1)/4] = 0 paran = 1,2,3,..., y sen[27r(2n — 1)/4] = (— 1)"+! para n = 1, 2, 
3, ..., la ecuación (1.95) se reduce a 


00 1 n+1 2 2n — 1 
ss 5) -Z AS ) cos lcd (1.96) 


== (2n — 1) T 


la cual puede identificarse como la ecuación (1.92). 


En algunas aplicaciones prácticas, la función x(t) se define sólo en el intervalo de O a 7 como se 
muestra en la figura 1.59(a). En tal caso no hay condición alguna de periodicidad de la función, ya 
que la función no está definida fuera del intervalo O a 7. Sin embargo, podemos ampliar arbitraria- 
mente la función para incluir el intervalo — 7 a O como se muestra en la figura 1.59(b) o en la figura 
1.59(c). La extensión de la función indicada en la figura 1.59(b) produce una función impar x,(1), 
mientras que la extensión de la función que se muestra en la figura 1.59(c) produce una función 
par, x,(t). Por lo tanto, la expansión de la serie de Fourier de x,(t) produce sólo términos seno y la 
de x,(t) implica sólo términos coseno. Estas expansiones de la serie de Fourier de x,(t) y x,(1) se 
conocen como expansiones de medio rango [1.37]. Cualquiera de estas expansiones de medio rango 
puede utilizarse para determinar x(t) en el intervalo de O a 7. 


x(0) 


(a) Función original 


x1(0) 


(b) Extensión como función impar 


xa(0) 


(c) Extensión como función par 


Figura 1.59 Extensión de una 
función para expansiones de 
medio rango. 
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Para formas muy simples de la función x(+), las integrales de las ecuaciones (1.71) a (1.73) son 
fáciles de evaluar. Sin embargo, la integración se complica si x(t) no tiene una forma simple. En 
algunas aplicaciones prácticas, como en el caso de la determinación experimental de la amplitud 
de vibración mediante un transductor de vibración, la función x(£) no está disponible en la forma de 
una expresión matemática; únicamente los valores de x(t) en varios puntos £;, £,, ..., ty están dispo- 
nibles, como se muestra en la figura 1.60. En estos casos, los coeficientes a,, y b, de las ecuaciónes 
(1.71) a (1.73) se pueden evaluar por medio de un procedimiento de integración numérica como la 
regla trapezoidal o de Simpson [1.38]. 

Supongamos que t;, £,, ..., y Son un número par de puntos equidistantes a lo largo del periodo 
TN = par) con los valores correspondientes de x(t) dados por x, = x(t,), x2 = X(t2), ..., Xy = Xx(ty), 
respectivamente; entonces la aplicación de la regla trapezoidal da por resultado los coeficientes a,, 
y b,, (al establecer 7 = NA£) como:%6 


2 N 
==Y y, 1.97 
ao Ne" ( ) 
2 2nTt; 
n= y 2, x, cos —- : (1.98) 
Y 2nTt 
b,= o 2 x¡ sen : (1.99) 


x(1) 


Figura 1.60 Valores de la función periódica x(£) en puntos discretos ty, to, ..., £y. 


Expansión de la serie de Fourier 


Determine la expansión de la serie de Fourier del movimiento de la válvula en el sistema de leva y seguidor, 
mostrado en la figura 1.61. 


6Para la regla de Simpson, N tiene que ser un número par pero no para la regla trapezoidal. Las ecuaciones (1.97) a (1.99) 
suponen que la condición de periodicidad, xy = xy se mantiene cierta. 
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Solución: Si y(£) indica el movimiento vertical de la varilla de empuje, el movimiento de la válvula, x(£), se 
puede determinar con la relación: 


y(1) _ x(1) 
tan 9 = === —— 
ly L 
' l 
x(1) = 10) (E.1) 
1 
donde 
t 
y(1) = Y; Os<st<7 (E.2) 
T 
y el periodo está dado por 7 = un Definiendo 
YI 
AE 
ly 
x(t) se puede expresar como 
Í 
x(t) = A—; O=st=<7 (E.3) 
T 


La ecuación (E.3) se muestra en la figura 1.54(a). Para calcular los coeficientes a, y b,, utilizamos de las 
ecuaciones (1.71) a la (1.73): 


27/w 271 /w 2 277/w 
Í A[t 
a=2 x(1) dr = 2 Atda=? =A (E.4) 
To To T TTi2) 


27/w 27/w 
w 0w t 
== x(t) cos not + dt = — A— cos not * dt 
TJ0 TIO Ea 


y(t) 
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Figura 1.61 Sistema de leva y seguidor. 
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=0, n=1,2,... (E.5) 
0) 27 /w e 27 /w ; 
bhh== x(t) sen not: dt = — A— sen not * dt 
T Jo TJ0 de 
Ai PR A |sennot  wtcos not [7/2 
= — t sen nwt + dt = a > 
TT Jo 27 n n 0 
A 
= =—, n=1,2,... (E.6) 
nT 


Por consiguiente, la expansión de la serie de Fourier de x(1) es 


A A 
x(1) = sen wí sen2wt= ... 
2 TT ar 
A| 7 1 1 
= —| 7 — 3 sen wf + 7 sen 2wf + 7 sen 3wf + ... (E.7) 
ari 2 2 3 


Los primeros tres términos de la serie se muestran en la figura 1.54(b). Se ve que la aproximación adopta la 
forma de diente de sierra incluso con una pequeña cantidad de términos. 


Análisis de Fourier numérico 


Las fluctuaciones de la presión del agua en una tubería, medidas a intervalos de 0.01 segundos, se dan en la 
tabla 1.1. Estas fluctuaciones son de naturaleza repetitiva. Realice un análisis armónico de las fluctuaciones de 
presión y determine los primeros tres armónicos de la expansión de la serie de Fourier. 


Solución: Como las fluctuaciones de presión dadas se repiten cada 0.12 s, el periodo es 7 = 0.12 s y 
la frecuencia circular del primer armónico es 277 radianes por 0.12 s, u w = 27 /0.12 = 52.36 rad/s. Cuando la 
cantidad de valores observados en cada onda (N) es 12, de la ecuación (1.97) obtenemos 


2 N 12 
== Y p, = z SN p; = 68166.7 (E.D 
i=1 i=1 


Los coeficientes a,, y b, se determinan a partir de las ecuaciones (1.98) y (1.99): 


2 >» 2nart; 1 da 2n11; (E2) 
An = NA Picos =56 2 Pp¡ cos 012 > 
ed 2nrt 12 2nTt; 
ba= ¡ Sen => ¡ sen E.3 
n N 2, Pi T 6 2 Pi 0.12 ( ) 


Los cálculos implicados en las ecuaciones (E.2) y (E.3) se muestran en la tabla 1.2. Con estos cálculos se ob- 
tiene la expansión de la serie de Fourier de las fluctuaciones de presión p(t) (vea la ecuación 1.70): 


p(t) = 34083.3 — 26996.0 cos 52.361 + 8307.7 sen 52.361 


+ 1416.7 cos 104.72t + 3608.3 sen 104.721 — 5833.3 cos 157.081 
— 2333.3 sen 157.081 + --- N/m? (E.4) 
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Tabla 1.1 
Estación de tiempo, i Tiempo (5), £; Presión (kN/m2), p; 
0 0 0 
1 0.01 20 
2 0.02 34 
3 0.03 42 
+ 0.04 49 
5 0.05 53 
6 0.06 70 
7 0.07 60 
8 0.08 36 
9 0.09 22 
10 0.10 16 
11 0.11 
12 0.12 0 
Tabla 1.2 
n=1 n=2 n=3 
i t; Pi p;¡cos lid p¡sen ut P¡cos ame p¡ sen EU P¡cos si p¡sen Son 
0.12 0.12 0.12 0.12 0.12 0.12 
1 0.01 20000 17320 10000 10000 17320 0 20000 
2 0.02 34000 17000 29444 17000 29444 34000 0 
3 0.03 42000 0 42000 42000 0 0 42000 
4 0.04 49000 24500 42434 24500 42434 49000 0 
5 0.05 53000 45898 26500 26500 45898 0 53000 
6 0.06 70000 70000 0 70000 0 70000 0 
7 0.07 60000 51960 30000 30000 51960 0 60000 
8 0.08 36000 —18000 =31176 —18000 31176 36000 0 
9 0.09 22000 0 22000 22000 0 0 22000 
10 0.10 16000 8000 13856 —8000 13856 —16000 0 
11 0.11 7000 6062 3500 3500 6062 0 7000 
12 0.12 0 0 0 0 0 0 0 
2 
2, O 409000 161976 49846 8500 21650 35000 14000 
1 2 
a y O 68166.7  —26996.0 8307.7 1416.7 3608.3 -5833.3 -2333.3 
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Ejemplo 1.12 Representación gráfica de la serie de Fourier utilizando MATLAB 


Trace la función periódica 


= AJj7 ll 1 
x(1) ==3 7 — | sen wtf + 7 sen 2wt + 7 sen 3wf 
T|2 2 3 


x(1) = A*t/tau Un término Dos términos 
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Ecuaciones (E.1) y (E.2) con diferentes números de términos. 


(E.1) 


(E.2) 


AA] 
Ejemplo 1.12 


1.12 Ejemplos resueltos utilizando MATLAB 


13 


Solución: Se escribe un programa MATLAB para trazar las ecuaciones (E.1) y (E.2) con diferentes cantida- 


des de términos, como se muestra a continuación. 


$exl_21.m 
*de trazo(de) la función x(t) = A * t / tau 
A = 1; 
w= pi; 
tau = 2; 
for i = 1: 101 
t(i) = tau * (i-1)/100;5 
x(i) = A * t(i) / tau; 
end 


subplot (231); 

plot (t,x); 

ylabel ('x(t)'); 

xlabel('t'); 

title('x(t) = A*t/tau'); 

for i = 1: 101 
x1(i) = A / 2; 

end 

subplot (232); 

plot (t,x1); 

xlabel('t'); 


title ('Un término'); 
for 1 = 12 101 
x2(i) = A/2 - A * sin(w*t(i)) / pi; 
end 
subplot (233); 
plot (t,x2); 
xlabel ('t'); 
title ('Dos términos'); 
for 1 =-13 101 
x3(i) = A/2 - A * sin(w*t(i)) / pi - A * sin(2*w*t(i)) / (2*pi); 
end 
subplot (234); 
plot (t,x3); 
ylabel ('x(t)'); 
xlabel('t'); 
title ('Tres términos'); 
for 1 = Y: 101 
t(i) = tau * (i-1)/100;5 
x4(i) = A/2 - A * sin(w*t(i)) / pi - A * sin(2*w*t(i)) / (2*pi) 
- A * sin(3*w*t(i)) / (3*pi); 
end 
subplot (235); 
plot (t,x4); 
xlabel('t'); 
title ('Cuatro términos'); 


Representación gráfica de pulsaciones 


Se somete una masa a dos movimientos armónicos dados por x,(t) = X cos wt y xt) = X cos (w + 8)t con 
X = 1 cm, w = 20 rad/s, y 0 = 1 rad/s. Trace el movimiento resultante de la masa con MATLAB e identifique 


la frecuencia de pulsación. 


Solución: El movimiento resultante de la masa, x(1) está dado por 


x(t) = x1(t) + x2(1) 


= X cos wí + X cos(w + 9)1 


ÓL Ó 
= 2X cos — cos| w + £ 
2 2 


(E.1) 
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== | 
Ejemplo 1.23 


Se ve que el movimiento presenta el fenómeno de pulsación con una frecuencia w, = (w +6) —(w)=08=1 
rad/s. La ecuación (E.1) se traza con MATLAB como se muestra a continuación. 


x(1) 


Solución: Para hallar los primeros cinco armónicos de las fluctuaciones de presión (es decir, ay, a, ..., As, bj, 
bs), se desarrolla un programa MATLAB de uso general para el análisis armónico de una función x(1) utilizando 
las ecuaciones (1.97) a (1.99). El programa, denominado Program!1.m, requiere los siguientes datos de entrada: 


% exl_22.m 
% Trazar el fenómeno de pulsaciones 
A = 1; 


for i = 1: 1001 
= 15 * (i-1)/1000; 

= 2 %* A * cos (delta*t(i)/2) * cos ((w + delta/2) *t(i)); 
end 

plot (t,x); 

xlabel ('t'); 

ylabel ('x(t)');5 

title ('Fenómeno de pulsaciones'); 


Fenómeno de pulsaciones 


Análisis de Fourier numérico realizado utilizando MATLAB 


Realice un análisis armónico de las fluctuaciones de presión dadas en la tabla 1.1 de la página 71 y determine 
los primeros cinco armónicos de la expansión de la serie de Fourier. 


¿ess 


n = cantidad de puntos equidistantes en los cuales se conocen los valores de x(1) 


m = cantidad de coeficientes de Fourier que se compararán 
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tiempo = periodo de tiempo de la función x(1) 
x = conjunto de dimensiones n, que contiene los valores conocidos de x(t); x(1) = x(t;) 
t = conjunto de dimensiones n, que contiene los valores conocidos de f; 1(1) = £; 
El programa genera los siguientes resultados: 
a cero = ay de la ecuación (1.97) 


1,40, b();i=1,2,...,m 


donde a(i) y b(i) indican los valores calculados de a, y b; dados por las ecuaciones (1.98) y (1.99), respecti- 
vamente. 


>> programl 
Expansión de la serie de Fourier de la función x(t) 


Datos: 
Cantidad de puntos en un ciclo = 12 
Cantidad de coeficientes de Fourier requeridos = 5 


Periodo de tiempo = 1.200000e-001 


Estación Tiempo en la estación i: t(i) x(i) at t(i) 
1 1.000000e-002 2.000000e+004 
2 2.000000e-002 3.400000e+004 
3 3.000000e-002 4.200000e+004 
4 4.000000e-002 4.900000e+004 
5 5.000000e-002 5.300000e+004 
6 6.000000e-002 7.000000e+004 
E 7.000000e-002 6.000000e+004 
8 8.000000e-002 3.600000e+004 
9 9.000000e-002 2.200000e+004 
10 1.000000e-001 1.600000e+004 
11 1.100000e-001 7.000000e+003 
12 1.200000e-001 0.000000e+000 
Resultados del análisis de Fourier: 
a cero=6.816667e+004 
valores de i a(i) b(i) 
1 -2.699630e+004 8.307582e+003 
2 1.416632e+003 3.608493e+003 
3 -5.833248e+003 -2.333434e+003 
4 -5.834026e+002 2.165061e+003 
5 -2.170284e+003 -6.411708e+002 


La literatura sobre vibraciones es abundante y diversa. Se cuenta con varios libros de texto [1.39] y 
se publican docenas de periódicos técnicos con regularidad en relación con las vibraciones. Esto se 
debe principalmente a que la vibración afecta a muchas disciplinas, desde la ciencia de los materia- 
les hasta el análisis de maquinaria y estructuras espaciales. Los investigadores en muchos campos 
deben estar atentos a la investigación de la vibración. 

Los diarios de mayor circulación que publican artículos sobre vibraciones son ASME Journal 
of Vibration and Acoustics; ASME Journal of Applied Mechanics; Journal of Sound and Vibration; 
AIAA Journal; ASCE Journal of Engineering Mechanics; Earthquake Engineering and Structural 
Dynamics; Bulletin of the Japan Society of Mechanical Engineers; International Journal of So- 
lids and Structures; International Journal for Numerical Methods in Engineering; Journal of the 
Acoustical Society of America; Sound and Vibration; Vibrations, Mechanical Systems and Signal 
Processing; International Journal of Analytical and Experimental Modal Analysis; JSME Inter- 
national Journal Series HI-—Vibration Control Engineering, y Vehicle System Dynamics. En las 
referencias del capítulo se citan muchos de estos diarios. 
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Además, Shock and Vibration Digest, Applied Mechanics Reviews y Noise and Vibration 
Worldwide son diarios resumidos mensualmente que contienen comentarios breves de casi todo 
artículo publicado sobre vibración. Las fórmulas y soluciones en ingeniería de vibración son fáciles 
de encontrar en las referencias [1.40-1.42]. 


Resumen del capítulo 


En este capítulo presentamos los conceptos fundamentales de vibración junto con una breve descripción de 
la historia e importancia del estudio de vibraciones. Presentamos los conceptos de grado de libertad, sistemas 
discretos y continuos y las diferentes clases de vibración. Describimos los pasos básicos implicados en el aná- 
lisis de vibración de un sistema. Presentamos el tipo fundamental de vibración, conocido como movimiento 
armónico, junto con la terminología asociada. Presentamos el análisis y la representación de la serie de Fourier 
de funciones periódicas así como la determinación numérica de los coeficientes de Fourier con ejemplos. 

A estas alturas, el lector debe ser capaz de alcanzar los objetivos establecidos al principio del capítulo. Para 
ayudar al lector, se dan preguntas de repaso en forma de preguntas que requieren respuestas breves, enuncia- 
dos falsos o verdaderos, llenar espacios en blanco, opciones múltiples, y coincidencia de enunciados para una 
autoevaluación con las respuestas disponibles en el sitio web afín. También se proponen varios problemas que 
implican diferentes niveles de dificultad al aplicar los conceptos básicos presentados en el capítulo. Las respues- 
tas a problemas seleccionados aparecen al final del libro. 
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Preguntas de repaso 


1.1 


1.2 


Responda brevemente lo siguiente: 


1. 


q 


Proporcione dos ejemplos cada uno de los efectos malos y buenos de la vibración. 


2. ¿Cuáles son las tres partes elementales de un sistema vibratorio? 
3. 
4. ¿Cuál es la diferencia entre un sistema discreto y uno continuo? ¿Es posible resolver cualquier 


Defina la cantidad de grados de libertad de un sistema vibratorio. 


problema de vibración como si fuera discreto? 

En el análisis de vibración, ¿puede desecharse siempre el amortiguamiento? 

¿Puede identificarse un problema de vibración con sólo observar su ecuación diferencial? 

¿Cuál es la diferencia entre vibración determinística y aleatoria? Proporcione dos ejemplos de cada 
una. 

¿Qué métodos hay disponibles para resolver las ecuaciones rectoras de un problema de vibración? 
¿Cómo conecta varios resortes para incrementar la rigidez total? 

Defina la constante de rigidez y amortiguamiento de un resorte. 


+ ¿Cuáles son los tipos comunes de amortiguamiento? 


Mencione tres formas diferentes de expresar una función periódica en función de sus armónicos. 
Defina estos términos: ciclo, amplitud, ángulo de fase, frecuencia lineal, periodo y frecuencia natural. 
¿Cómo se relacionan 7, w y fentre sí? 

¿Cómo podemos obtener frecuencia, fase y amplitud de un movimiento armónico a partir del vec- 
tor rotatorio correspondiente? 

¿Cómo suma dos movimientos armónicos si tiene frecuencias diferentes? 

¿Qué son las pulsaciones? 

Defina los términos decibel y octava. 

Explique el fenómeno de Gibbs. 


. ¿Qué son las expansiones de medio rango? 


Indique si cada uno de los siguientes enunciados es verdadero o falso: 


1. 


2. 
3. 


4. 


a 


6. 


Si se pierde energía en cualquier forma durante la vibración, se considera que el sistema es amor- 
tiguado. 

El principio de superposición es válido para sistemas lineales y no lineales. 

La frecuencia con la cual vibra un sistema inicialmente perturbado por sí mismo se conoce como 
frecuencia natural. 

Cualquier función periódica puede expandirse a una serie de Fourier. 

Un movimiento armónico es un movimiento periódico. 

La masa equivalente de varias masas en diferentes lugares se encuentra utilizando la equivalencia 
de energía cinética. 

Las coordenadas generalizadas no necesariamente son coordenadas cartesianas. 


1.3 


1.4 


ee 


10. 
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Los sistemas discretos son los mismos que los sistemas de parámetro concentrado. 

Considere la suma de movimientos armónicos, x(1) = x,(t) + x,(1) = A cos(wt + a) con x,(t) = 15 
cos wt y x,(1) = 20 cos(wt + 1). La amplitud A la da 30.8088. 
Considere la suma de movimientos armónicos x(t) = x,(1) + x,(1) = A cos(wt + a) con x,(t) = 15 
cos wt y x,(1) = 20 cos (wt + 1). El ángulo de fase a es de 1.57 rad. 


Llene el espacio en blanco con la palabra correcta: 


1. 


Po» 


Los sistemas experimentan peligrosamente grandes oscilaciones en 

La vibración no amortiguada se caracterizada por no tener pérdida de 

Un sistema vibratorio se compone de un resorte, amortiguador y 

Si un movimiento se repite después de intervalos de tiempo iguales, se llama movimiento 


Cuando la aceleración es proporcional al desplazamiento y dirigida hacia la posición media, el 
movimiento se llama armónico 

El tiempo requerido para completar un ela de movimiento se llama de vibración. 

La cantidad de ciclos por unidad de tiempo se llama de vibración. 

Se dice que dos movimientos armónicos que tienen la misma frecuencia son , 

La diferencia angular entre la ocurrencia de puntos semejantes de dos movimientos armónicos se 
llama 


Se puede IO que los sistemas continuos o distribuidos tienen grados de libertad. 
Los sistemas con una cantidad finita de grados de libertad se conocen como sistemas 
La cantidad de grados de libertad de un sistema indica el mínimo de idependientes 


necesarias para describir las posiciones de todas las partes del sistema en cualquier instante. 

Si un sistema vibra debido sólo a una perturbación inicial, se llama vibración 

Si un sistema vibra debido a una excitación externa se llama vibración y 

La resonancia indica la coincidencia de la frecuencia de la excitación externa con una frecuencia 
del sistema. 

Una función f(t) se denomina función impar si 

Las expansiones de intervalo se pueden usar para esca funciones definidas sólo en 

el intervalo 0 a 7. 

El análisis se ocupa de la representación de serie de Fourier de funciones periódicas. 

La velocidad de rotación de 1 000 rpm (revoluciones por minuto) corresponde a radianes/s. 

Cuando la velocidad de una turbina es de 6000 rpm, se requieren segundos para que la 

turbina complete una revolución. 


Seleccione la respuesta más apropiada de entre las opciones múltiples dadas a continuación: 


1. 


2. 


El primer sismógrafo del mundo se inventó en 

(a) Japón (b) China (c) Egipto 

Los primeros experimentos con péndulos simples fueron realizados por 

(a) Galileo (b) Pitágoras (c) Aristóteles 

La obra Philosophiae Naturalis Principia Mathematica fue publicada por 

(a) Galileo (b) Pitágoras (c) Newton 

Las formas de modo de placas, colocando arena sobre placas vibratorias, fueron observados por 
primera vez por 


(a) Chladni (b) D'Alembert (c) Galileo 

La teoría de vigas gruesas fue presentada por primera vez por 
(a) Mindlin (b) Einstein (c) Timoshenko 
La cantidad de grados de libertad de un péndulo simple es: 
(a) 0 (b) 1 (c) 2 

La vibración puede clasificarse de 

(a) una manera (b) dos maneras (Cc) varias maneras 


El fenómeno de Gibbs indica un comportamiento anómalo en la representación de la serie de Fourier 
de una 
(a) función armónica (b) función periódica (c) función aleatoria 
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1.5. 


1.6 


1.7 


9, 


10. 


11. 


12. 


13. 


14. 


15. 


16. 


La representación gráfica de las amplitudes y ángulos de fase de varios componentes de frecuencia 
de una función periódica se conoce como 

(a) diagrama espectral (b) diagrama de frecuencia (c) diagrama armónico 

Cuando un sistema vibra en un medio fluido, el amortiguamiento es 

(a) viscoso (b) Coulomb (c) sólido 

Cuando partes de un sistema vibratorio se deslizan sobre una superficie seca, el amortiguamiento es 
(a) viscoso (b) Coulomb (c) sólido 


Cuando la curva de esfuerzo-deformación del material de un sistema vibratorio presenta un bucle 
de histéresis, el amortiguamiento es 
(a) viscoso (b) Coulomb (c) sólido 


La constante equivalente de dos resortes en paralelo con rigideces k, y k, es 
(a) k; + k (b) E (c) ! + E 
a C FT 0) > 
E E ki ka 
E + a 
ki ka 
La constante de resorte equivalente de dos resortes en serie con rigideces k, y k, es 
E 1 1 
(a) ki + kz (b) (0) + 
1 1 ki Ka 
pei + pas 
KK 
La constante de resorte de una viga en voladizo con una masa m en el extremo es 
(a) ¿El 6) P o WE 
a) => a Cc) + 
P 3El 3El 


Sifi=1) = f(0), se dice que la función es 
(a) par (b) impar (e) continua 


Correlacione lo siguiente: 


Pitágoras (582-507 a.C) a. publicó un libro sobre la teoría del sonido 

Euclides (300 a.C.) b. primera persona que investigó los sonidos musi- 
cales con base científica 

Zhang Heng (132) c. escribió un tratado llamado Introduction to Har- 
monics 

Galileo (1564-1642) d. fundador de la ciencia experimental moderna 

Rayleigh (1877) e. inventó el primer sismógrafo del mundo 


Correlacione lo siguiente: 


1. 


El desequilibrio en motores diesel a. puede provocar la falla de turbinas y motores de 
avión 
La vibración en máquinas herramienta b. provoca incomodidad en la actividad humana du- 


rante el corte de metal 


La vibración de hojas y discos c. puede hacer que las ruedas de locomotoras se le- 
vanten de la vía 


e 


La vibración inducida por el viento puede provocar la caída de puentes 


La transmisión de la vibración e. puede provocar traqueteo 


Considere cuatro resortes con las constantes de resorte: 
k¡ = 20 lb/pulg, k, = 50 lb/pulg, kz = 100 lb/pulg, k, = 200 Ib/pulg 
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Correlacione las constantes de resorte equivalentes: 


1. k;,k,, k; y k, están en paralelo a. 18.9189 lb/pulg 
2. Kk;¡,k,, kz y k, están en serie b. 370.0 lb/pulg 
3. k; y k, están en paralelo (K,¿ = k12) ce. 11.7647 lb/pulg 
4. K; y k, están en paralelo (X.¿ = k34) d. 300.0 lb/pulg 
5. Kk;, k, y k, están en paralelo (k.¿ = ky23) e. 70.0 lb/pulg 

6. k;¡>3 está en serie con ky f. 170.0 lb/pulg 
7. Kk,, kz y k, están en paralelo Key = ko34) g. 350.0 Ib/pulg 
S. k;, y k,3, están en serie h. 91.8919 lb/pulg 


Problemas 


Sección 1.4 Conceptos básicos de la vibración, y 
Sección 1.6 Procedimiento de análisis de la vibración 


1.1* El estudio de la respuesta de un cuerpo humano sujeto a vibración y/o choque es importante en muchas 
aplicaciones. Estando de pie, las masas de la cabeza, el torso, las caderas, las piernas, la elasticidad y/o 
amortiguamiento del cuello, la columna vertebral, el abdomen y las piernas, influyen en las característi- 
cas de la respuesta. Desarrolle una secuencia de tres aproximaciones mejoradas para modelar el cuerpo 
humano. 


1.2* La figura 1.62 muestra un cuerpo humano y un sistema de restricción (seguridad) en el momento en 
que un automóvil choca [1.47]. Sugiera un modelo matemático simple considerando la elasticidad, 
masa y amortiguamiento del asiento, el cuerpo humano, y las restricciones, para analizar la vibración 
del sistema. 


Cinturones de restricción 


(seguridad) Parabrisas 


Asiento 


Tablero 
de instrumentos 


Plataforma 
inclinada de apoyo 
Fuerza 

de impacto 


Figura 1.62 Un cuerpo humano y un sistema de restricción. 


“El asterisco indica un problema de diseño o un problema sin respuesta única. 
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1.3* Un motor reciprocante está montado sobre una cimentación como se muestra en la figura 1.63. Las 
fuerzas y momentos desbalanceados desarrollados en el motor se transmiten al marco y la cimentación. 
Para reducir la transmisión de la vibración se coloca una almohadilla elástica entre el motor y el bloque 
de cimentación. Desarrolle dos modelos matemáticos del sistema siguiendo un refinamiento gradual del 
proceso de modelado. 


=—— Marco 


Motor 
reciprocante 


Pernos 
Almohadilla elástica 


Bloque 
de cimentación 


Figura 1.63 Un motor recipro- 
Suelo cante sobre cimentación. 


1.4* Un automóvil que viaja por un camino escabroso (figura 1.64) se puede modelar considerando (a) el 
peso de su carrocería, los pasajeros, los asientos, las ruedas delanteras y las ruedas traseras; (b) la elasti- 
cidad de las llantas (suspensión), los resortes principales y los asientos, y (c) el amortiguamiento de los 
asientos, los amortiguadores y las llantas. Desarrolle tres modelos matemáticos del sistema mediante un 
refinamiento gradual en el proceso de modelado. 


$ Figura 1.64 Automóvil viajando por un camino 
TA, eSCAOYOSO. 


1.5* Las consecuencias del choque de frente de dos automóviles se pueden estudiar considerando el impacto 
del automóvil contra la barrera, como se muestra en la figura 1.65. Construya un modelo matemático 
considerando las masas de la carrocería del automóvil, el motor, la transmisión y la suspensión, así como 
la elasticidad de los amortiguadores, el radiador, la carrocería de metal, el tren motriz y los soportes de 
montaje del motor. 


A 
[EN > 
L—— 
qq 9 
= TT) Figura 1.65 Automóvil en 
LL- choque con una barrera. 
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1.6" Desarrolle un modelo matemático para el tractor y el arado de la figura 1.66 considerando la masa, 
elasticidad y amortiguamiento de las llantas, los amortiguadores y el arado (las hojas). 


Amortiguador 


3 a 
OS 


Figura 1.66 Tractor y arado. 


Sección 1.7 Elementos de resorte 


1.7 Determine la constante de resorte equivalente del sistema de la figura 1.67. 


PERRA AAA AAC AA 


Ki 


K3 


Figura 1.67 Resorte en serie-paralelo. 


1.8 Considere un sistema de dos resortes con rigideces k¡ y k,, dispuestos en paralelo como se muestra en 
la figura 1.68. La barra rígida a la cual están conectados los resortes permanece horizontal cuando la 
fuerza FF es cero. Determine la constante de resorte equivalente del sistema (k,) que relaciona la fuerza 
aplicada (F) con el desplazamiento resultante (x) como 


Sugerencia: Como las constantes de los dos resortes son diferentes y las distancias 1, y 1, no son las 
mismas, la barra rígida no permanecerá horizontal cuando se aplique la fuerza F. 
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1.9 


Figura 1.68 Resortes en paralelo sometidos a una 
carga. 


En la figura 1.69 encuentre la constante de resorte equivalente del sistema en la dirección de 6. 


Figura 1.69 


1.10 Encuentre la constante de resorte torsional equivalente del sistema que se muestra en la figura 1.70. 


1.11 


Suponga que k;, k,, kz y k, son torsionales y que k; y k¿ son constantes de resorte lineales. 


Una máquina de masa m = 500 kg está montada en una viga de acero sólo apoyada de longitud / = 2 m 
que tiene una sección transversal (de profundidad = 0.1 y ancho = 1.2 m) y módulo de Young E = 2.06 
Xx 101! N/m2. Para reducir la deflexión vertical de la viga, se fija un resorte de rigidez k a la mitad de su 
claro, como se muestra en la figura 1.71. Determine el valor de k necesario para reducir la deflexión de 
la viga en 


a. 25 por ciento de su valor original. 
b. 50 por ciento de su valor original. 
c. 75 por ciento de su valor original. 


Suponga que la masa de la viga es insignificante. 
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K3 


> 


- 


19) 
ky 
L Figura 1.70 
m 
3 
7 


Figura 1.71 


1.12 


1.13 


1.14 


1.15 


Una barra de longitud £ y un módulo de Young E se someten a una fuerza axial. Compare las constantes 
de resorte de las barras con secciones transversales en la forma de un circulo sólido (de diámetro d), un 
cuadrado (de lado d) y un círculo hueco (de diámetro medio d y espesor de pared t = 0.1d). Determine 
cuál de estas secciones conduce a un diseño económico para un valor especificado de rigidez axial de la 
barra. 


Una viga en voladizo de longitud £ y módulo de Young E se somete a una fuerza de flexión en su ex- 
tremo libre. Compare las constantes de resorte de vigas con secciones transversales en la forma de un 
circulo (de diámetro d), un cuadrado (de lado d) y un círculo hueco (de diámetro medio d y espesor de 
pared £ = 0.1d). Determine cuál de estas secciones transversales conduce a un diseño económico para 
un valor especificado de rigidez de la flexión de la viga. 


Un instrumento electrónico, que pesa 200 lb, está soportado por un apoyo de montaje de caucho cuya 
relación fuerza-deflexión está dada por F(x) = 800x + 40x3, donde la fuerza (F) y la deflexión (x) están 
en libras y pulgadas, respectivamente. Determine lo siguiente: 


a. La constante de resorte lineal equivalente del apoyo de montaje en su posición de equilibrio estático. 
b. La deflexión del apoyo de montaje correspondiente a la constante de resorte lineal equivalente. 


La relación fuerza-deflexión de un resorte helicoidal de acero utilizado en un motor se encuentra experi- 
mentalmente como F(x) = 200x + 50x2 + 10x3, donde la fuerza (F) y la deflexión (x) se miden en libras 
y pulgadas, respectivamente. Si el resorte experimenta una deflexión permanente de 0.5 pulg durante 
la operación del motor, determine la constante de resorte lineal equivalente del resorte a su deflexión 
permanente. 
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1.16 Cuatro barras rígidas idénticas, cada una de longitud a, se conectan a un resorte de rigidez k para formar 
una estructura sometida a una carga vertical P, como se muestra en las figuras 1.72(a) y (b). Determine 
la constante de resorte equivalente del sistema k,, para cada caso, pasando por alto las masas de las 
barras y la fricción en las uniones. 


Figura 1.72 


1.17 El trípode mostrado en la figura 1.73 se utiliza para montar un instrumento electrónico que encuentra 
la distancia entre dos puntos en el espacio. Las patas del trípode se ubican simétricamente con respecto 
al eje vertical medio, y cada pata forma un ángulo « con la vertical. Si cada pata tiene de longitud / y 
rigidez axial k, encuentre la rigidez de resorte equivalente del trípode en la dirección vertical. 


Figura 1.73 


1.18 En la figura 1.74 se muestra la posición de equilibrio estático de una barra rígida sin masa, acoplada a 
una bisagra en el punto O y conectada con los resortes k, y k,. Suponiendo que el desplazamiento (x) 
producido por la fuerza F aplicada en el punto A es pequeño, encuentre la constante de resorte equiva- 


lente del sistema, k,, que relaciona la fuerza aplicada F con el desplazamiento x como F = k,x. 
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k, =2k 
Fl O 

Y ES 

HA A 
pd | ESETEELTS 

k, =k 1 
E 
. A > A ! > Figura 1.74 Barra rígida conectada por 
resortes. 


1.19 La figura 1.75 muestra un sistema en el cual la masa m está directamente conectada a los resortes con 
rigideces k, y k, en tanto que el resorte con rigidez kz o k, entra en contacto con la masa basada en el 
valor de su desplazamiento. Determine la variación de la fuerza ejercida por el resorte sobre la masa a 
medida que el desplazamiento (x) de ésta varía. 


MI dad; 


Figura 1.75 Masa conectada por resortes. 


1.20 La figura 1.76 muestra una barra rígida uniforme de masa m pivotada en el punto O y conectada por resor- 
tes de rigideces k, y k,. Considerando un pequeño desplazamiento angular O de la barra rígida con respecto 
al punto O, determine la constante de resorte equivalente asociada con el momento de restauración. 


mg | 


<——— W|= ——>»| 


Figura 1.76 Barra rígida conectada por resortes. 


1.21 La figura 1.77 muestra un manómetro de tubo en forma de U abierto por ambos extremos que contiene 
una columna de mercurio líquido de longitud / y peso específico y. Considerando un pequeño despla- 
zamiento x del menisco del manómetro a partir de su posición de equilibrio (o nivel de referencia), 
determine la constante de resorte equivalente asociada con la fuerza de restauración. 
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Sa Ebai— Área, A 


1 x 
Nivel de 
referencia | x 


Figura 1.77 Manómetro de tubo en U. 


1.22 Un barril de petróleo de diámetro d y masa m flota en un baño de agua de mar de densidad p,, como se 
muestra en la figura 1.78. Considerando un pequeño desplazamiento x del barril a partir de su posición 
de equilibrio, determine la constante de resorte equivalente asociada con la fuerza de restauración. 


¿ o 2 Posición 
A A o Si de equilibrio 
=== ll =[ =_=_ =-_ = estático 
AAA A Mr o a PL 
A Ds [ai a 
a lA 
E EN ÍA 


Figura 1.78 Barril de petróleo flotando en agua de mar. 


1.23 Encuentre la constante de resorte equivalente y la masa equivalente del sistema que se muestra en la 
figura 1.79 con referencias a 6. Suponga que las barras AOB y CD son rígidas con masa insignificante. 


1.24 Encuentre la longitud de la flecha hueca uniforme equivalente de diámetro interno d y espesor £ cuya 
constante de resorte axial es igual a la de la flecha cónica sólida que se muestra en la figura 1.80. 


1.25 La figura 1.81 muestra una barra de tres escalones empotrada por uno de sus extremos y sometida a 
una fuerza axial F aplicada en el otro extremo. La longitud del escalón ¡ es /; y su área de sección trans- 
versal es A;, ¿ = 1, 2, 3. Todos los escalones son del mismo material con módulo de Young E, = E, 
¡=1,2,3. 

a. Encuentre la constante de resorte (o rigidez) k; del escalón ¡ en la dirección axial (i = 1, 2, 3). 

b. Encuentre la constante de resorte equivalente (o rigidez) de la barra escalonada, k¿, en la dirección 
axial de modo que F = k,¿X. 

C. Indique si los escalones se comportan como resortes en serie o en paralelo. 
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a DA 
Líquido _ ES m aa y 


de densidad p 
d Figura 1.79 


L l Figura 1.80 
$ Az A, Az Xx 
A Ñ > 
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Figura 1.81 Barra escalonada sometida a una fuerza axial. 


1.26 Determine la constante de resorte equivalente del sistema que se muestra en la figura 1.82. 


k k 


Figura 1.82 Resortes conectados en serie-paralelo. 
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1.27 La figura 1.83 muestra una flecha de tres escalones empotrada por un extremo y sometida a un momento 
de torsión T en el otro extremo. La longitud del escalón es /; y su diámetro es D;, i = 1,2, 3. Todos los 
escalones son del mismo material con módulo de cortante G, = G, ¿= 1,2, 3. 


a. Encuentre la constante de resorte torsional (o rigidez) K,, del escalón i (i = 1,2, 3). 

b. Encuentre la constante de resorte torsional equivalente (o rigidez) de la flecha escalonada, Key) de 
modo que T = K;,¿0- 

C. Indique si los escalones se comportan como resortes torsionales en serie o en paralelo. 


Figura 1.83 Flecha escalonada sometida a un momento de torsión. 


1.28 F = 500x + 2x3 describe la característica de fuerza-deflexión de un resorte, donde la fuerza (F) está 
en Newtons y la deflexión (x) está en milímetros. Encuentre (a) la constante de resorte linealizada en 
x = 10 mm y (b) las fuerzas ejercidas por el resorte en x = 9 mm y x = 11 mm utilizando la constante 
de resorte linealizada. Encuentre también el error en las fuerzas ejercidas por el resorte en (b). 


1.29 La figura 1.84 muestra un resorte neumático. Este tipo de resorte se suele utilizar para obtener frecuen- 
cias naturales muy bajas al mismo tiempo que mantiene una deflexión cero sometida a cargas estáticas. 
Encuentre la constante de resorte de este resorte neumático, suponiendo que la presión p y el volumen 
v cambian adiabáticamente cuando se desplaza la masa m. 


Aire 
Presión = p 


Volumen = v “A (0 
x(í 


Área de sección transversal = A Figura 1.84 


Sugerencia: pvY = constante en un proceso adiabático, donde y es la relación de calores específicos. 
Para aire, y = 1.4. 


1.30 Encuentre la constante de resorte equivalente del sistema que se muestra en la figura 1.85 en la direc- 
ción de la carga P. 


1.31 Derive la expresión para la constante de resorte equivalente que relaciona la fuerza aplicada F con el 
desplazamiento resultante x del sistema que se muestra en la figura 1.86. Suponga que el desplazamien- 
to del eslabón es pequeño. 


1.32 La constante de resorte de un resorte helicoidal sometido a una carga axial está dada por 


_ Gd 4 
8ND? 
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Figura 1.85 


AM A + — 
kz = 3k Fox Figura 1.86 Barra rígida conectada por resortes. 


1.33 


1.34 


1.35* 


donde G es el módulo de cortante, d es el diámetro del alambre, D es el diámetro de la espira y N es la 
cantidad de vueltas. Encuentre la constante de resorte y el peso de un resorte helicoidal de acero para 
los siguientes datos: D = 0.2m, d = 0.005 m, N = 10. 


Dos resortes helicoidales, uno de acero y el otro de aluminio, tienen valores idénticos de d y D. (a) 
Si la cantidad de vueltas en el resorte de acero es de 10, determine la cantidad de vueltas requerida en 
el resorte de aluminio cuyo peso será igual al del resorte de acero, (b). Encuentre las constantes de los 
dos resortes. 


La figura 1.87 muestra tres resortes, uno con rigidez k, = k y cada uno de los otros dos con rigidez 
k, = k. El resorte con rigidez k, tiene una longitud / y cada uno de los resortes con rigidez k, tiene una 
longitud / — a. Encuentre la característica de deflexión del sistema. 


Diseñe un resorte neumático con un recipiente cilíndrico y un pistón para lograr una constante de resorte 
de 75 lb/pulg. Suponga que la presión del aire disponible es de 200 lb/pulg?. 
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Figura 1.87 Comportamiento no lineal 
de resortes lineales. 


1.36* La relación fuerza-deflexión (x) de un resorte no lineal está dada por 


F =ax + bx? 


donde a y b son constantes. Encuentre la constante de resorte lineal equivalente cuando la deflexión sea 
de 0.01 m con a = 20000 N/m y b = 40 X 106 N/m$. 


1.37 Dos resortes no lineales, S; y 5, están conectados en dos formas diferentes como se indica en la figura 
1.88. La fuerza, F;, en el resorte S; está relacionada con su deflexión (x;) como 


F.= ax; + bjxp, ¡=1,2 


donde a, y b, son constantes. Si W= k¿¿x, donde x es la deflexión total del sistema, define una constante 


de resorte lineal equivalente k.,, encuentre una expresión para k, en cada caso. 


Si Si S2 
W 
W 
(a) (b) Figura 1.88 


1.38* Diseñe un resorte helicoidal de acero sometido a compresión para satisfacer los siguientes requerimientos: 


Rigidez del resorte (k) = 8000 N/mm 

Frecuencia de vibración natural fundamental (f,) = 0.4 Hz. 

Índice de resorte (D/d) = 6 

Cantidad de vueltas activas (NV) = 10 

La rigidez y la frecuencia natural fundamental del resorte están dadas por [1.43]: 
Gd* 1 [kg 


k= A 
spy Y % 
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donde G = módulo de cortante, d = diámetro del alambre, D = diámetro de la espira, W = peso del 
resorte, y g = aceleración debida a la gravedad. 


1.39 Encuentre la constante de resorte de la barra bimetálica que se muestra en la figura 1.89 en movimiento 
axial. 


2 cm Acero, 
y E=207 x 10? Pa 
0.5 cm 
—4 Aluminio, 


E=83x 10” Pa 


Figura 1.89 


1.40 Considere un resorte de rigidez k alargado una distancia xy a partir de su longitud libre. Un extremo del 
resorte está fijo en el punto O y el otro está conectado a un rodillo como se muestra en la figura 1.90. 
El rodillo está restringido a moverse en la dirección horizontal sin fricción. Encuentre la relación fuerza 
(F)-desplazamiento (x) del resorte, cuando el rodillo se mueve una distancia horizontal x a la posición B. 


Analice la relación fuerza-desplazamiento resultante e identifique la constante de rigidez Kk alo largo 
de la dirección de x. 


Figura 1.90 Un extremo del resorte con movimiento lateral. 


1.41 Un extremo del resorte helicoidal está fijo y el otro está sometido a cinco fuerzas de tensión diferentes. 
Las longitudes del resorte medidas con varios valores de las fuerzas de tensión se dan a continuación. 


Fuerza de tensión F(N) 0 100 250 330 480 570 


Longitud total del resorte (mm) 150 163 183 194 214 226 


Determine la relación fuerza-deflexión del resorte helicoidal. 


1.42 En la figura 1.91 se muestra una flecha ahusada de hélice de acero sólido. Determine la constante de 
resorte torsional de la flecha. 
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Acero, G = 80 X 10? Pa 


T 
A 
0.2 m - - - - -——01t- 4 
| Y 
lm > 
Figura 1.91 
1.43 En la figura 1.92 se muestra una flecha de hélice compuesta, hecha de acero y aluminio. 


a. Determine la constante de resorte torsional de la flecha. 
b. Determine la constante de resorte torsional de la flecha compuesta cuando el diámetro interno del 
tubo de aluminio es de 5 cm en lugar de 10 cm. 


Acero 
E 
o p 
eS 
Aluminio 
Sección AA 
Figura 1.92 
1.44 Considere dos resortes helicoidales con las siguientes características: 
Resorte 1: material, acero; cantidad de vueltas, 10; diámetro medio, 12 pulg; diámetro del alambre, 
2 pulg; longitud libre, 15 pulg; módulo de cortante, 12 X 106 Ib/pulg?. 
Resorte 2: material, aluminio; cantidad de vueltas, 10; diámetro medio de la espira, 10 pulg; diámetro 
del alambre, 1 pulg; longitud libre, 15 pulg; módulo de cortante, 4 X 10€ Ib/pulg?. 
Determine la constante de resorte equivalente cuando (a) el resorte 2 se coloca dentro del resorte 1, y 
(b) si el resorte 2 se coloca sobre el resorte 1. 
1.45 Resuelva el problema 1.44 suponiendo que los diámetros de los resortes 1 y 2 son de 1.0 pulg y 0.5 pulg, 
en vez de 2.0 pulg y 1.0 pulg, respectivamente. 
1.46 El brazo de la excavadora que se muestra en la figura 1.93 se puede representar de forma aproximada 


como un tubo de acero de 10 pulg de diámetro externo, 9.5 pulg de diámetro interno y 100 pulg de lon- 
gitud, con un coeficiente de amortiguamiento viscoso de 0.4. El brazo DE se puede representar de forma 
aproximada como un tubo de acero de 7 pulg de diámetro externo, 6.5 pulg de diámetro interno, y 75 
pulg de longitud, con un coeficiente de amortiguamiento viscoso de 0.3. Estime la constante de resorte 
equivalente y el coeficiente de amortiguamiento equivalente de la excavadora suponiendo que la base 
AC esté fija. 
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Figura 1.93 Excavadora. 


1.47 Un intercambiador de calor se compone de seis tubos de acero inoxidable idénticos conectados en 
paralelo como se muestra en la figura 1.94. Si cada tubo tiene un diámetro externo de 0.30 pulg, un 
diámetro interno de 0.29 pulg y 50 pulg, determine la rigidez axial y la rigidez torsional con respecto al 
eje longitudinal del intercambiador de calor. 


Figura 1.94 Intercambiador de calor. 


Sección 1.8 Elementos de masa o inercia 


1.48 Dos engranes, colocados en los extremos de los eslabones 1 y 2, se engranan entre sí y giran alrededor de 
O, y O,, como se muestra en la figura 1.95. Si los eslabones 1 y 2 están conectados a los resortes, k; a K4 
y k,¡ y k¿ como se muestra, encuentre la rigidez de resorte torsional equivalente y el momento de inercia 
de masa equivalente del sistema con referencia a 6,. Suponga (a) que el momento de inercia de masa del 
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eslabón 1 (incluido el engrane) con respecto a O, es J, y que el del eslabón 2 (incluido el engrane) con 
respecto a O, es J,, y (b) que los ángulos 0, y 6, son pequeños. 


Engrane 1 


Engrane 2 


Figura 1.95 Dos engranes. 


1.49 En la figura 1.96 encuentre la masa equivalente del ensamble de balancín con respecto a la coordenada x. 


7 YFigura 1.96 Ensamble de balancín. 


1.50 Encuentre el momento de inercia de masa equivalente del tren de engranes que se muestra en la figura 
1.97 con respecto a la flecha motriz. En la figura 1.97, J, y n, indican el momento de inercia de masa y 
la cantidad de dientes, respectivamente, del engrane i, ¿ = 1,2,...., 2N. 


1.51 Dos masas, con momentos de inercia de masa J, y J, se colocan en flechas rotatorias rígidas conectadas 
por medio de engranes, como se muestra en la figura 1.98. Si la cantidad de dientes en los engranes 
1 y 2 son n; y n,, respectivamente, encuentre el momento de inercia de masa equivalente correspon- 
diente a 0. 
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Figura 1.97 
Engrane 1, n; Ji , 
0 
14 (Es a = a - a 
ja ja 
Flechas 
rígidas 
( 23 == E a ] 
ÍS C 1 
Ó ; 
d, á Figura 1.98 Masas rotacionales en flechas conec- 
Engrane 2, 12 tadas por engranes. 


1.52 En la figura 1.99 se muestra un modelo simplificado de una bomba de petróleo, donde el movimiento 
rotatorio de la manivela se convierte en el movimiento reciprocante del pistón. Determine la masa equi- 
valente m, del sistema en el lugar A. 


Viga oscilante (momento de inercia 
de masa, J,,) 


Cabezal 
(masa, my) 


Manivela (momento de inercia 
de masa, J,, y radio r,) 


Figura 1.99 
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1.53 Encuentre la masa equivalente del sistema que se muestra en la figura 1.100. 


Y) Esfera, masa m, 
Ka Es 
ó 00 | | Ph — 
Sin deslizamiento : 
Palanca acodada, ——— >] 
momento de inercia cop 
de masa, J, 
d MRE 2 paa 
O 
la x(t) 
|» ] 4 
ki 
a Figura 1.100 


1.54 La figura 1.101 muestra un mecanismo de manivela corrediza de desvío con una longitud de manivela r, 
que conecta una biela de longitud / y desvío 6. Si la manivela tiene una masa y momento de inercia de 
m, y J,, respectivamente, en su centro de masa A, la biela de conexión tiene una masa y momento 
de inercia de m, y J,., respectivamente, en su centro de masa C, y el pistón tiene una masa m,,, determine 


p 
la inercia rotacional equivalente del sistema con respecto al centro de rotación de la manivela, punto O. 


Figura 1.101 Mecanismo de manivela corrediza. 


Sección 1.9 Elementos de amortiguamiento 


1.55 Encuentre una constante de amortiguamiento equivalente única para los siguientes casos: 


a. Cuando tres amortiguadores están en paralelo. 
b. Cuando tres amortiguadores están en serie. 
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€. Cuando tres amortiguadores están conectados a una barra rígida (figura 1.102) y el amortiguador 
equivalente se encuentra en el sitio c,. 

d. Cuando se montan tres amortiguadores torsionales en flechas engranadas (figura 1.103) y el amorti- 
guador equivalente se encuentra en c,,. 


Sugerencia: La energía disipada por un amortiguador viscoso en un ciclo durante movimiento armó- 
nico está dada por 7rcwX?, donde c es la constante de amortiguamiento, w es la frecuencia, y X es la 
amplitud de la oscilación. 


Pivote 


Figura 1.103 Amortiguadores montados en flechas engranadas. 


1.56 


1.57* 


1.58* 


Considere un sistema de dos amortiguadores, con constantes de amortiguamiento c; y c,, dispuestos en 
paralelo como se muestra en la figura 1.104. La barra rígida a la cual están conectados los dos amorti- 
guadores permanece horizontal cuando la fuerza F es cero. Determine la constante de amortiguamiento 
equivalente del sistema (c,) que relaciona la fuerza aplicada (F') con la velocidad resultante (v) como 
F=cC,. 

Sugerencia: Como las constantes de amortiguamiento de los dos amortiguadores son diferentes y las 
distancias /, y 1, no son iguales, la barra rígida no permanecerá horizontal cuando se aplique la fuerza F. 


Diseñe un amortiguador viscoso de tipo pistón-cilindro para obtener una constante de amortiguamiento 
de 1 Ib-s/pulg, con un fluido con viscosidad de 4 ureyn (1 reyn = 1 1b-s/pulg?). 


Diseñe un amortiguador (de pistón-cilindro tipo cilindro hidráulico) para obtener una constante de 
amortiguamiento de 105 lb-s/pulg utilizando aceite SAE 30 a 70F. El diámetro del pistón tiene que ser 
menor que 2.5 pulg. 
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<= =--, 


C1 C2 
Figura 1.104 Amortiguadores en paralelo sometidos a una 

777777, 77777. Carga. 

1.59 Desarrolle una expresión para la constante de amortiguamiento del amortiguador rotacional que se 
muestra en la figura 1.105 en función de D, d, l, h, w y q, donde w indica la velocidad angular cons- 
tante del cilindro interno, y d y h representan las holguras radial y axial entre los cilindros interno y 
externo. 

(0) 
N 

Fluido de A 
viscosidad u — 

l 

-< D => 
A y. Y 
OS NS , 
Figura 1.105 

1.60 Considere dos amortiguadores no lineales con la misma relación fuerza-velocidad dada por F = 1000v 
+ 40042 + 203 con F en newtons y v en metros/segundo. Encuentre la constante de amortiguamiento 
linealizada de los amortiguadores a una velocidad de operación de 10 m/s. 

1.61 Silos amortiguadores linealizados del problema 1.60 se conectan en paralelo, determine la constante de 
amortiguamiento equivalente resultante. 

1.62 Si los amortiguadores linealizados del problema 1.60 están conectados en serie, determine la constante 
de amortiguamiento equivalente resultante. 

1.63 Larelación fuerza-velocidad de un amortiguador no lineal está dada por F = 500u + 100u2 + 50u3, donde 
F está en newtons y v está en metros/segundo. Encuentre la constante de amortiguamiento linealizada 
del amortiguador a una velocidad de operación de 5 m/s. Si se utiliza la constante de amortiguamiento 
linealizada resultante a una velocidad de operación de 10 m/s, determine el error implicado. 

1.64 La determinación de la fuerza de amortiguamiento correspondiente a varios valores de la velocidad del 


amortiguador arrojó los siguientes resultados: 
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Fuerza de amortiguamiento (Newtons) 80 150 250 350 500 600 


Velocidad del amortiguador (metros/segundo) 0.025 0.045 0.075 0.110 0.155 0.185 


Determine la constante de amortiguamiento del amortiguador. 


1.65 Una placa plana de 0.25 m? de área se mueve sobre una superficie plana paralela con una película de 
lubricante de 1.5 mm de espesor entre las dos superficies paralelas. Si la viscosidad del lubricante es 
de 0.5 Pa-s, determine lo siguiente: 


a. Constante de amortiguamiento. 
b. Fuerza de amortiguamiento desarrollada cuando la placa se mueve a una velocidad de 2 m/s. 


1.66 Encuentre la constante de amortiguamiento torsional de una chumacera con los siguientes datos: Visco- 
sidad del lubricante (11): 0.35 Pa-s: Diámetro de la flecha (2 R): 0.05 m: Longitud del cojinete (1): 0.075 
m: Holgura del cojinete (d): 0.005m. Si la flecha gira a una velocidad (N) de 3000 rpm, determine el 
par de torsión de amortiguamiento desarrollado. 


1.67 Si cada uno de los parámetros (pu, R, l, d y N) de la chumacera descrita en el problema 1.66 se somete a 
un + 5% de variación con respecto al valor correspondiente dado, determine la fluctuación de porcen- 
taje en los valores de la constante de amortiguamiento torsional y el par de torsión de amortiguamiento 
desarrollado. 


Nota: Las variaciones de los parámetros pueden tener varias causas, como un error de medición, tole- 
rancias en las dimensiones de fabricación, y fluctuaciones en la temperatura de operación del cojinete. 


1.68 Considere un pistón con un orificio en un cilindro lleno de un fluido de viscosidad ¡un como se muestra 
en la figura 1.106. Cuando el pistón se mueve en el cilindro, el fluido fluye a través del orificio y produ- 
ce una fuerza de fricción o amortiguamiento. Derive una expresión para la fuerza que se requiere para 
mover el pistón con una velocidad v e indique el tipo de amortiguamiento implicado. 


Sugerencia: La velocidad de flujo de masa del fluido (q) que pasa a través de un orificio está dada por 
q = a VAp, donde « es una constante para un área de fluido dada de sección transversal del cilindro 
(o área del pistón) y área del orificio [1.52]. 


Pistón con orificio 


” 
E ] ( TT. (velocidad) 


(fuerza) S 
.S ; 
Biela Ñ N S 


Fluido Cilindro 
viscoso (fijo) 


Figura 1.106 Pistón y cilindro con flujo a través de un orificio. 


1.69 La relación fuerza (F)-velocidad (x) de un amortiguador no lineal está dada por 
F = ax + bx? 


donde a y b son constantes. Encuentre la constante de resorte linealizada equivalente cuando la veloci- 
dad relativa es de 5 m/s con a = 5 N-s/m y b = 0.2 N-s?/m2. 
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1.70 La constante de amortiguamiento (c) producida por la resistencia por fricción de una placa rectangular 
que se mueve en un fluido de viscosidad m está dada por (vea la figura 1.107): 


c = 100u/%d 


Diseñe un amortiguador tipo placa (mostrado en la figura 1.42) que produzca una constante de amorti- 
guamiento idéntica por el mismo fluido. 


k l >| Figura 1.107 


1.71 La constante de amortiguamiento (c) del amortiguador hidráulico que se muestra en la figura 1.108 está 
dada por [1.27]: 


Determine la constante de amortiguamiento del amortiguador hidráulico por los siguientes datos: 
p = 0.3445 Pa-s, ! = 10cm,h = 0.1 cm, a =2cm,r = 0.5 cm. 


— 
iL— a 


<]l > Figura 1.108 


1.72 En el problema 1.71, tomando los datos dados como referencia, determine la variación de la constante 
de amortiguamiento c cuando 


a. rcambia de 0.5cma 1.0 cm. 
b. / cambia de 0.05 cm a 0.10 cm. 
c. acambia de 2cmad4 cm. 


1.73 Una barra sin masa de 1 m de longitud y pivoteada en un extremo se somete a una fuerza F aplicada en 
el otro extremo. Dos amortiguadores traslacionales, con constantes de amortiguamiento c, = 10 N-s/m 
y c, = 15 N-s/m están conectados a la barra como se muestra en la figura 1.109. Determine la constante 
de amortiguamiento equivalente, c,¿, del sistema de modo que la fuerza F aplicada en el punto A pueda 
expresarse como F = c,¿v, donde v es la velocidad lineal del punto A. 
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AS 
o A e. _—— F 


0.25 m 
c, = 15N—=s/m 


SE 


0.75 m 


0.25 m 


Figura 1.109 Barra rígida conectada por amortiguadores. 


1.74 Encuentre una expresión para la constante de amortiguamiento traslacional equivalente del sistema 
mostrado en la figura 1.110 de modo que la fuerza F' pueda expresarse como F' = c¿¿v, donde v es la 
velocidad de la barra rígida A. 


| F 
<—Barra rígida A 


C1 


po ell] je 


Figura 1.110 Amortiguadores 
conectados en serie-paralelo. 


Sección 1.10 Movimiento armónico 


1.75 Exprese el número complejo 5 + 2i en la forma exponencial Ae%%, 
1.76 Sume los dos números complejos (1 + 21) y (3 — 41) y exprese el resultado en la forma Ae%, 


1.77 Reste el número complejo (1 + 21) de (3 — 4i) y exprese el resultado en la forma A4e%%, 
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1.78 


1.79 


1.80 


1.81 


1.82 


Encuentre el producto de los números complejos z, = (1 + 21) y 2, = (G — 41) y exprese los resultados 
en la forma Ae%, 


Encuentre el cociente, z; /z,, de los números complejos z, = (1 + 21) y z, = (3 — 41) y exprese el resul- 
tado en la forma Ae%0, 


La cimentación de un motor reciprocante se somete a movimientos armónicos en las direcciones x y y: 


x(t) = X cos wtf 
y(1) = Y cos(wt + p) 


donde X y Y son las amplitudes, w es la velocidad angular y db es la diferencia de fase. 


a. Verifique si la resultante de los dos movimientos satisface la ecuación de la elipse dada por (vea la 
figura 1.111): 


2 
a A 2 Xy cos $ = sen? $ (E.1) 


b. Analice la naturaleza del movimiento dado por la ecuación (E.1) para los casos especiales de 
TT 
$ =0,9 = PIDE 


Nota: La figura elíptica representada por la ecuación (E.1) se conoce como figura de Lissajous y es 
útil para interpretar ciertos tipos de resultados experimentales (movimientos) desplegados por oscilos- 
copios. 


Figura 1.111 Figura de Lisajous. 


La cimentación de un compresor neumático se somete a movimientos armónicos (con la misma fre- 
cuencia) en dos direcciones perpendiculares. El movimiento resultante, desplegado en un osciloscopio, 
aparece como se muestra en la figura 1.112. Encuentre las amplitudes de vibración en las dos direcciones 
y la diferencia de fase entre ellas. 


Una máquina se somete al movimiento x(£) = A cos(50f + a) mm. Las condiciones iniciales están dadas 
por x(0) = 3 mm y x(0) = 1.0 m/s. 


a. Encuentre las constantes A y Q. 
b. Exprese el movimiento en la forma x(t) = A, cos wt + A, sen wt, e identifique las constantes A; y A). 


1.83 


1.84 


1.85 


1.86 


1.87 


1.88 


1.89 


1.90 


1.91 
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y (mm) 


Figura 1.112 


Demuestre que cualquier combinación lineal de sen wt y cos wt de modo que x(t) = A, cos wtf + 
A, sen wtf (A¡, A, = constantes) representa un movimiento armónico simple. 


Encuentre la suma de los dos movimientos armónicos x,(1) = 5 cos(3t + 1) y xx(1) = 10 cos(3t + 2). 
Use: 


a. Relaciones trigonométricas. 
b. Suma vectorial. 
Cc. Representación de números complejos. 


Si uno de los componentes del movimiento armónico x(t) = 10 sen (vt + 605) es x,(t) = 5 sen(wt + 309, 
encuentre el otro componente. 


: Sexo 5 4 ; 
Considere los dos movimientos armónicos x,(1) = 5 cos Ft y x,(1) = sen 7rf. ¿Es la suma x,(1) + x,(1) 
un movimiento periódico? De ser así, ¿cuál es su periodo? 


Considere dos movimientos armónicos de diferentes frecuencias: x,(1) = 2 cos 2£ y x,(t) = cos 3f. ¿Es 
la suma x,(t) + x,(t) un movimiento armónico? De ser así, ¿cuál es su periodo? 

Considere los dos movimientos armónicos x;(t) = A cos 7 t y xa(f) = cos 7rf. ¿Es la diferencia x(1) 
= x1(t) — x,(t) un movimiento armónico? De ser así, ¿cuál es su periodo? 


Encuentre las amplitudes máxima y mínima del movimiento combinado x(1) = x,(t) + x,(£) cuando 
x, (4) = 3 sen 301 y x,(1) = 3 sen 291. Encuentre también la frecuencia de pulsacion correspondiente a x(1). 


Una máquina se somete a dos movimientos armónicos, y el movimiento resultante, tal como se desplie- 
ga en un osciloscopio, se muestra en la figura 1.113. Encuentre las amplitudes y frecuencias de los dos 
movimientos. 


Un movimiento armónico tiene una amplitud de 0.05 m y una frecuencia de 10 Hz. Encuentre su perio- 
do, velocidad máxima y aceleración máxima. 
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x(t), mm 


1.92 


1.93 


1.94 


1.95 


1.96 


1.97 


1.98 


1.99 


t, ms 


Figura 1.113 


Un acelerómetro montado en la estructura de un edificio indica que ésta vibra armónicamente a 15 cps 
con una aceleración máxima de 0.5g. Determine la amplitud y la velocidad máxima de la estructura del 
edificio. 


Se encontró que la amplitud máxima y la aceleración máxima de la cimentación de una bomba centrí- 


fuga SON Xy4x = 0.25 mm y Xm4x = 0.4g. Encuentre la velocidad de operación de la bomba. 
Una función exponencial se expresa como x(t) = Ae” a! con los valores de x(t) conocidos en £ = 1 y 


t= 2 como x(1) = 0.752985 y x(2) = 0.226795. Determine los valores de A y «. 


Cuando el desplazamiento x de una máquina está dado por x(t) = 18 cos 81, donde x está en milímetros 
y ten segundos, encuentre (a) el periodo de la máquina en segundos, y (b) la frecuencia de oscilación 
de la máquina en rad/s así como también en Hz. 


Si el movimiento de una máquina se describe como 8 sen(5t + 1) = A sen 51 + B cos 5t, determine los 
valores de A y B. 


Exprese la vibración de una máquina dada por x(t) = — 3.0 sen 51 — 2.0 cos 51 en la forma x(t) = A 
cos(5t + db). 


Si el desplazamiento de una máquina está dado por x(t) = 0.2 sen(5t + 3), donde x está en metros y ten 
segundos, encuentre las variaciones de la velocidad y aceleración de la máquina. Encuentre también las 
amplitudes del desplazamiento, velocidad y aceleración de la máquina. 


Si el desplazamiento de una máquina se describe como x(1) = 0.15 sen 4: + 2.0 cos 4, donde x está 
en pulgadas y £ en segundos, encuentre las expresiones para la velocidad y aceleración de la máquina. 
Encuentre también las amplitudes del desplazamiento, velocidad y aceleración de la máquina. 


1.100 El desplazamiento de una máquina se expresa como x(1) = 0.05 sen(6t + (), donde x está en metros 


y ten segundos. Si se sabe que el desplazamiento de la máquina en el instante £ = O se sabe que es de 
0.04 m, determine el valor del ángulo de fase q. 


1.101 El desplazamiento de una máquina se expresa como x(1) = A sen(61 + ¿), donde x está en metros 


y ten segundos. Si se sabe que el desplazamiento y la velocidad de la máquina en el instante £ = O son 
de 0.05 m y 0.005 m/s, determine el valor de A y f. 
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1.102 Una máquina vibra con movimiento armónico simple a una frecuencia de 20 Hz y una aceleración de 
0.5g. Determine el desplazamiento y velocidad de la máquina. Use el valor de ¿ como 9.81 m/s?, 


1.103 Se sabe que el desplazamiento y aceleración de una turbina desbalanceada son de 0.5 mm y 0.5g, res- 
pectivamente. Encuentre la velocidad del rotor aplicando el valor de ¿ como 9.81 m/s?. 


1.104 El valor de la raíz cuadrada de la media de los cuadrados (rms) de una función, x(1), se define como la 
raíz cuadrada del promedio del valor al cuadrado de x(1) durante un periodo 7 de tiempo: 


Aplicando esta definición, determine el valor rms de la función 


2111 
x(t) = X sen wí = X sen —— 
pr 


1.105 Aplicando la definición dada en el problema 1.104, determine el valor rms de la función mostrada en la 
figura 1.54(a). 


Sección 1.11 Análisis armónico 


1.106 Demuestre que los componentes Fourier seno (b,,) son cero para funciones par, es decir, cuando (—1) = 
x(1). También demuestre que los componentes Fourier coseno (ay y a,) son cero para funciones impar, 
es decir, cuando x(—f) = — x(£). 


1.107 Encuentre las expansiones de la serie de Fourier de las funciones mostradas en la figura 1.58(11) e (111). 
Encuentre, también, sus expansiones de serie de Fourier cuando el eje de tiempo se desplaza una distan- 


cia A. 


1.108 La fuerza de impacto creada por un martillo de forja se modela como se muestra en la figura 1.114. 
Determine la expansión de la serie de Fourier de la fuerza de impacto. 


x(t) 
A 


Figura 1.114 


1.109 Encuentre la expansión de la serie de Fourier de la función periódica de la figura 1.115. También trace 
el espectro de frecuencia correspondiente. 


1.110 Encuentre la expansión de la serie de Fourier de la función periódica de la figura 1.116. También trace 
el espectro de frecuencia correspondiente. 


1.111 Encuentre la expansión de la serie de Fourier de la función periódica de la figura 1.117. También trace el 
espectro de frecuencia correspondiente. 
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x(0) 
A 


i sil  Figura1.115 


x(1) 


Figura 1.116 


Figura 1.117 


1.112 La serie de Fourier de una función periódica, x(£), es una serie infinita dada por 


dd. € 
x(1) = EN + Y (a, cos not + b, sen not) (E.1) 
n=1 
donde 
a =2 | x(1) ar (E2) 
TT 
0 
Me 
An =— | x(t) cos not dt (E.3) 
Tr 
0 
w 
ba = 2x0 not dí (E.4) 
TT 
0 


w es la frecuencia circular y 277/w es el periodo. En lugar de incluir el número infinito de términos en la 
ecuación (E.1), a menudo se trunca y se conservan sólo k términos como 


k 
x(1) = (1) = a + Y (4, cos nwt + b, sen not) (E.5) 


n=1 
de modo que el error, e(t), se convierte en 


e(t) = x(1) —= X(t) (E.6) 
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Determine los coeficientes 2, 4, y b,, los cuales minimizan el cuadrado del error a lo largo de un 
periodo: 


] e (1) dt (E7) 


Compare las expresiones de 2, 4, y b,, con las ecuaciones (E.2) a (E.4) e indique su o sus observa- 
ciones. 


1.113 Realice un análisis armónico, incluidos los primeros tres armónicos, de la función dada a continuación. 


l; 0.02 0.04 0.06 0.08 0.10 0.12 0.14 0.16 0.18 
Xi 9 13 17 29 43 59 63 57 49 
l, 0.20 0.22 0.24 0.26 0.28 0.30 0.32 

Xx 35 35 41 47 41 13 7 


1.114 En un ventilador centrífugo (figura 1.118(a)), el aire en cualquier punto se somete a un impulso cada 
vez que un aspa pasa por el punto, como se muestra en la figura 1.118(b). La frecuencia de estos 
impulsos está determinada por la velocidad de rotación del propulsor n y la cantidad de aspas, N, en 
el propulsor. Para n = 100 rpm y N = 4, determine los primeros tres armónicos de la fluctuación de la 
presión mostrada en la figura 1.118(b). 


Presión (Ib/pulg?) 


A 
0 Pmáx = 100 
n 
Propulsor a 
5 9 
z Tí 27 + 31 1 (s) 
(a) Ventilador centrífugo (b) Fluctuación de presión ideal en un punto 


Figura 1.118 


1.115 Resuelva el problema 1.114 con los valores de n y N como 200 rpm en lugar de 100 rpm y 4, respecti- 
vamente. 


1.116 La variación del par de torsión (M,) con el tiempo, de un motor de combustión interna, se da en la tabla 
1.3. Realice un análisis armónico del par de torsión. Determine las amplitudes de los primeros tres 
armónicos. 
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Tabla 1.3 
t(s) Mt(N-—m) t(s) Mt(N-—m) t(s) Mt(N-—m) 
0.00050 770 0.00450 1890 0.00850 1050 
0.00100 810 0.00500 1750 0.00900 990 
0.00150 850 0.00550 1630 0.00950 930 
0.00200 910 0.00600 1510 0.01000 890 
0.00250 1010 0.00650 1390 0.01050 850 
0.00300 1170 0.00700 1290 0.01100 810 
0.00350 1370 0.00750 1190 0.01150 770 
0.00400 1610 0.00800 1110 0.01200 750 


1.117 Realice un análisis armónico de la función que se muestra en la figura 1.119 incluidos los primeros tres 
armónicos. 


Fuerza (N) 
o 


0 0.1 0.2 0.3 0.4 0.5 0.6 
Tiempo (s) 


Sección 1.12 Ejemplos resueltos utilizando MATLAB 


1.118 Trace la expansión de la serie de Fourier de la función x(t) dada en el problema 1.113 utilizando 
MATLAB. 


1.119 U 


1.120 U 


1.121 U 


tilice MATLAB para trazar la variación de la fuerza con el tiempo aplicando la expansión de la serie 


de Fourier determinada en el problema 1.117. 


tilice MATLAB para trazar la variación de la constante de amortiguamiento c con respecto a r, h y a, 


como se determinó en el problema 1.72. 


tilice MATLAB para trazar la variación de la rigidez de resorte (k) con la deformación (x) dada por 


las relaciones: 


a. 


k = 1000x — 100x%0 < x < 4. 


b. k = 500 + 5001%:0<x< 4 


1.122 Una masa se somete a dos movimientos armónicos dados por x,(1) = 3 sen 301 y x,(1) = 3 sen 291. Trace 
el movimiento resultante de la masa utilizando MATLAB e identifique la frecuencia y el periodo de 
pulsaciones. 
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1.123*En la figura 1.120 se muestra un mecanismo de manivela corrediza. Deduzca una expresión para el mo- 
vimiento del pistón P en función de la longitud de la manivela r, la longitud de la biela / y la velocidad 
angular constante w de la manivela. 


a. Analice la factibilidad de utilizar el mecanismo para generar movimiento armónico. 
b. Encuentre el valor de //r para el cual la amplitud de cada armónico de mayor orden es más pequeño 
que el primer armónico por un factor de al menos 25. 


1.124*La mesa vibratoria que se muestra en la figura 1.121 se utiliza para probar ciertos componentes electró- 
nicos en situaciones de vibración. Se compone de dos engranes idénticos G, y G, que giran alrededor de 
los ejes O, y O, fijos al marco F. Dos masas iguales, m, se colocan simétricamente respecto al eje ver- 
tical medio como se muestra en la figura 1.121. Durante la rotación se desarrollará una fuerza vertical 
desbalanceada de magnitud P = 2m«w?r cos 0, donde O = wt y w = velocidad angular de los engranes, 
que hará vibrar la mesa. Diseñe una mesa vibratoria que sea capaz de desarrollar una fuerza en el rango 
de 0-100 N durante un rango de frecuencia de 25-50 Hz. 


Objeto 
que se va a probar 


o rd 


Xx 
e AN 


Figura 1.120 Figura 1.21 Mesa vibratoria. 


1.125*El mecanismo que se muestra en la figura 1.122 se utiliza para regular el peso del material alimentado 
desde una tolva hasta una banda transportadora [1.44]. La manivela imparte un movimiento recipro- 
cante a la biela por medio de la cuña. La amplitud del movimiento impartido a la biela se puede variar 
bajando o subiendo la cuña. Como la transportadora gira alrededor del punto O, cualquier sobrecarga en 
la transportadora hace que la palanca OA se incline hacia abajo y la cuña suba. Esto reduce la amplitud 
de la biela y por consiguiente la velocidad de alimentación. Diseñe un sistema regulador de peso para 
mantener el peso a 10 = 0.1 lb por minuto. 
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Figura 1.122 Sistema vibratorio regulador de peso. 


1.126'*La figura 1.123 muestra una compactadora vibratoria. Se compone de una leva con tres lóbulos parale- 
los y un rodillo seguidor oscilante. Al girar la leva, el rodillo sube y baja. Asimismo, el peso fijo en el 
extremo del seguidor sube y baja. El resorte mantiene el contacto entre el rodillo y la leva. Diseñe una 
compactadora vibratoria que pueda aplicar una fuerza de 200 lb a una frecuencia de 50 Hz. 


Seguidor 


Rodillo 


Peso 


Figura 1.123 Compactadora vibratoria. 


1.127*Los cucharones alimentadores vibratorios tienen un amplio uso en procesos automáticos con un alto 
volumen de partes idénticas que se tienen que orientar y suministrar a una velocidad constante para un 
trabajado adicional [1.45, 1.46]. Básicamente, un cucharón alimentador vibratorio está separado de la 
base por un conjunto de miembros elásticos inclinados (resortes), como se muestra en la figura 1.124. 
Una bobina electromagnética montada entre el cucharón y la base proporciona la fuerza motriz al cu- 
charón. El movimiento vibratorio del cucharón hace que los componentes se muevan a lo largo del con- 
ducto de suministro espiral localizado en el interior del cucharón con un movimiento de sacudida. Las 
herramientas especiales se fijan en posiciones adecuadas a lo largo del conducto espiral para rechazar 
las piezas defectuosas o que están fuera de tolerancia, o aquellas que tienen una orientación incorrecta. 
¿Qué factores deben considerarse en el diseño de tales cucharones alimentadores vibratorios? 
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Figura 1.124 Cucharón alimentador vibratorio. 


1.128*El intercambiador tubular de calor que se muestra en la figura 1.125(a) se puede modelar como se 
muestra en la figura 1.125(b) para un análisis de vibración simplificado. Encuentre el área de sección 
transversal de los tubos de modo que la rigidez total del intercambiador de calor exceda un valor de 
200 X 106 N/m en la dirección axial y de 20 X 106 N—m/rad en la dirección tangencial. Suponga que 
los tubos tienen la misma longitud y sección transversal, y que están equidistantes. 


Efecto de los separadores ignorado 


76 tubos de > 
Y AS e 


(a) 
Figura 1.125 [(Parte (a), cortesía de Young Radiator Company]. 


CAPÍTULO 2 


Vibración libre de sistemas 
de un solo grado de libertad 


Filósofo naturalista inglés, profesor de matemáticas en la Universidad de Cambrid- 
ge y presidente de la Royal Society. Su obra Principia Mathematica (Principios de 
matemáticas, 1687), la cual trata sobre las leyes y condiciones del movimiento, se 
considera como el trabajo científico más grande que alguna vez se haya producido. 
Las definiciones de fuerza, masa y momento, así como sus tres leyes del movimiento 
surgen continuamente en la dinámica. De manera muy apropiada, la unidad de fuerza 
llamada “newton” en unidades SI resulta ser el peso aproximado de una manzana pro- 
medio, el objeto que al caer le indujo a estudiar las leyes de la gravedad. (Ilustración de 
David Eugene Smith, History of Mathematics, Vol. 1, General Survey of the History of 
Elementary Mathematics, Dover Publications, Inc., Nueva York, 19538). 
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Objetivos de aprendizaje 115 


Este capítulo empieza con una consideración de la vibración libre de un sistema de un solo gra- 
do de libertad no amortiguado (resorte y masa). Vibración libre significa que la masa se pone en 
movimiento debido a una perturbación inicial sin ninguna fuerza aplicada externamente que la 
fuerza del resorte, la fuerza del amortiguador o la fuerza de la gravedad. Para estudiar la respuesta 
de vibración libre de la masa tenemos que derivar la ecuación regente, conocida como ecuación de 
movimiento. La ecuación del movimiento del sistema traslacional se obtiene siguiendo cuatro mé- 
todos. Se define la frecuencia natural de vibración del sistema, y se presenta la solución de la ecua- 
ción de movimiento utilizando las condiciones iniciales apropiadas. Se muestra la solución para 
representar el movimiento armónico. Se presenta la ecuación de movimiento y la solución corres- 
pondiente de la vibración libre de un sistema torsional no amortiguado. Se consideran la respuesta de 
sistemas de primer orden y la constante de tiempo. El método de Rayleigh, basado en el principio 
de conservación de la energía, Se presenta con ejemplos ilustrativos. 

Luego se considera la derivación de la ecuación para la vibración libre de un sistema de un 
solo grado de libertad viscosamente amortiguado y su solución. Se presentan los conceptos de 
constante de amortiguamiento crítico, relación de amortiguamiento y frecuencia de vibración amor- 
tiguada. Se explican las diferencias entre sistemas subamortiguados, críticamente amortiguados y 
sobreamortiguados. Se estudian la energía disipada en el amortiguamiento viscoso y los conceptos 
de amortiguamiento específico y coeficiente de pérdida. Los sistemas torsionales viscosamente 
amortiguados también se consideran análogos con los sistemas traslacionales viscosamente amor- 
tiguados con aplicaciones. Se consideran la representación gráfica de las raíces características y las 
soluciones correspondientes, así como el concepto de variaciones de parámetro y gráficas del lugar 
geométrico de las raíces. Se presentan las ecuaciones de movimiento y sus soluciones de sistemas 
de un solo grado de libertad con amortiguamiento de Coulomb e histerético. También se presenta 
el concepto de rigidez compleja. La idea de estabilidad y su importancia se explican junto con un 
ejemplo. La determinación de las respuestas de sistemas de un solo grado de libertad utilizando 
MATLAB se ilustra con ejemplos. 


Objetivos de aprendizaje 


Al terminar este capítulo, usted deberá ser capaz de realizar lo siguiente: 


e Obtener la ecuación de movimiento de un sistema de un solo grado de libertad por medio de téc- 
nicas adecuadas como la segunda ley del movimiento de Newton, el principio de D' Alembert, 
el principio de desplazamientos virtuales y el principio de conservación de la energía. 


e  Linealizar la ecuación no lineal de movimiento. 


e Resolver un sistema de resorte-masa-amortiguador para diferentes tipos de respuesta de vibra- 
ción libre según la cantidad de amortiguamiento. 


e Calcular la frecuencia natural, la frecuencia amortiguada, el decremento logarítmico y la cons- 
tante de tiempo. 


e Determinar si un sistema es o no estable. 
e Encontrar las respuestas de sistemas con amortiguamiento de Coulomb e histerético. 
e Encontrar la respuesta de vibración utilizando MATLAB. 
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Capítulo 2 Vibración libre de sistemas de un solo grado de libertad 


2.1 


Se dice que un sistema experimenta vibración libre cuando oscila sólo debido a una perturbación 
inicial sin que más adelante actúen fuerzas externas. Algunos ejemplos son las oscilaciones del 
péndulo del reloj del abuelo, el movimiento oscilatorio vertical percibido por un ciclista después 
de pasar por un tope y el movimiento de un niño en un columpio después de un empujón inicial. 

La figura 2.1(a) muestra un sistema de resorte y masa que representa el sistema vibratorio 
más simple posible. Se llama sistema de un solo grado de libertad, ya que una coordenada (x) es 
suficiente para especificar la posición de la masa en cualquier momento. No existe ninguna fuerza 
externa aplicada a la masa, de ahí que el movimiento resultante de una perturbación inicial será una 
vibración libre. 


Longitud libre 
O — +x = lo id — — 
Y kx 
000 m 
S L— Longitud alargada => ? 
des (b) (c) 


Figura 2.1 Sistema de resorte y masa en posición horizontal. 


eq 


Figura 2.2 Sistema 
de resorte y masa 
equivalente del siste- 
ma de leva y seguidor 
de la figura 1.32. 
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Como no hay elemento alguno que disipe energía durante el movimiento de la masa, la amplitud 
del movimiento permanece constante con el tiempo; es un sistema no amortiguado. En la práctica, 
excepto en el vacío, la amplitud de vibración libre se reduce gradualmente al paso del tiempo por 
la resistencia ofrecida por el medio circundante (digamos el aire). Se dice que tales vibraciones son 
amortiguadas. El estudio de la vibración libre de sistemas de un solo grado de libertad no amorti- 
guados y amortiguados es fundamental para entender temas de vibración más avanzados. 

Varios sistemas mecánicos y estructurales se pueden idealizar como sistemas de un solo grado 
de libertad. En muchos sistemas prácticos, la masa está distribuida, pero para un análisis simple se 
puede considerar como una sola masa puntual. Asimismo, la elasticidad del sistema, la cual puede 
estar distribuida por todo el sistema, también se puede idealizar como un solo resorte. Por ejemplo, 
para el sistema de seguidor y leva que se muestra en el ejemplo 1.39, una masa equivalente (My) 
reemplazó a las varias masas en el ejemplo 1.7. Los elementos del sistema seguidor (varilla de 
empuje, balancín, válvula y resorte de válvula) son elásticos pero pueden reducirse a un resorte 
equivalente único de rigidez k,¿. Para un análisis simple, el sistema leva-seguidor puede idealizarse 
por lo tanto como un sistema de resorte-masa de un solo grado de libertad, como se muestra en la 
figura 2.2. 

Del mismo modo, la estructura que se muestra en la figura 2.3 puede considerarse como una 
viga en voladizo empotrada en el suelo. Para estudiar la vibración transversal, la masa de la parte 
superior se puede considerar como una masa puntual y la estructura de soporte (viga) se puede 
representar como un resorte para obtener el modelo de un solo grado de libertad que se ve en la 
figura 2.4. La estructura del edificio de la figura 2.5(a) también puede idealizarse como un sistema 
de resorte-masa, como se muestra en la figura 2.5(b). En este caso, como la constante de resorte k 
es simplemente la relación de fuerza a deflexión, se puede determinar a partir de las propiedades 
geométricas y materiales de las columnas. La masa del sistema idealizado es igual a la del piso si 
suponemos que la masa de las columnas es insignificante. 


Figura 2.3 La aguja espacial (estructura). 
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Figura 2.4 Modelado de una estructura alta como un sistema de resorte-masa. 
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Figura 2.5 Idealización de la estructura de un edificio. 


Utilizando la segunda ley del movimiento de Newton, en esta sección consideraremos la derivación 
de la ecuación de movimiento. El procedimiento que utilizaremos se resume entonces como sigue: 


1. Seleccione una coordenada adecuada para describir la posición de la masa o el cuerpo rígido en 
el sistema. Utilice una coordenada lineal para describir el movimiento lineal de una masa pun- 
tual o el centroide de un cuerpo rígido, y una coordenada angular para describir el movimiento 
angular de un cuerpo rígido. 


2. Determine la configuración de equilibrio estático del sistema y mida el desplazamiento de la 
masa o el cuerpo rígido con respecto a su posición de equilibrio estático. 
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3. Trace el diagrama de cuerpo libre de la masa o el cuerpo rígido cuando se le imparten un despla- 
zamiento y velocidad positivos. Indique todas las fuerzas activas y reactivas que actúan sobre 
la masa o cuerpo rígido. 

4. YAplique la segunda ley del movimiento de Newton a la masa o cuerpo rígido que presenta el 
diagrama de cuerpo libre. La segunda ley del movimiento de Newton se puede formular como 
sigue: 


La velocidad de cambio de la cantidad de movimiento (momento) de una masa es igual a la 
fuerza que actúa en ella. 


Por lo tanto, si una masa m se desplaza una distancia X(£) cuando una fuerza resultante F(t) actúa 
en ella en la misma dirección, la segunda ley del movimiento de Newton da 


=s dX 
F(t) = 2 a) 


Si la masa m es constante, esta ecuación se reduce a 


E) dt) se Eno 
F(t) = m—>5— = mx . 
de 
donde 
- dt) 
x= 
de 


es la aceleración de la masa. La ecuación (2.1) se puede expresar en una frase: 
La fuerza resultante que actúa sobre la masa = masa X aceleración 


Para un cuerpo rígido sometido a movimiento de rotación, la ley de Newton da 
M(t) = J0 0D 


donde M es el momento resultante que actúa en el cuerpo y 6 y Ó = d?0(1) / dt? son el desplaza- 
miento angular resultante y la aceleración angular resultantes, respectivamente. La ecuación (2.1) 
o la (2.2) representan la ecuación del movimiento del sistema vibratorio. 

El procedimiento se aplica ahora al sistema de un solo grado de libertad no amortiguado 
que se muestra en la figura 2.1(a). Aquí la masa está apoyada sobre rodillos libres de fricción y 
puede trasladarse en la dirección horizontal. Cuando la masa de desplaza una distancia +x a partir 
de su posición de equilibrio, la fuerza en el resorte es kx, y el diagrama de cuerpo libre se representa 
como se muestra en la figura 2.1(c). La aplicación de la ecuación (2.1) a la masa m da la ecuación 
de movimiento 


F(t) = =kx = mx 


mx +kx=0 (Q.3) 
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2.2.2 


Ecuación de 
movimiento 
utilizando 
otros métodos 


Como se manifestó en la sección 1.6, las ecuaciones de movimiento de un sistema vibratorio se 
pueden derivar mediante varios métodos. En esta sección se consideran las aplicaciones del prin- 
cipio de D'Alembert, el principio de desplazamientos virtuales y el principio de conservación de 
la energía. 


Principio de D”Alembert. Las ecuaciones de movimiento, (2.1) y (2.2), se pueden volver a escri- 
bir como 


F(0)-= mí =0 Q.4a) 


M()-J6 =0 (2.4b) 


Estas ecuaciones pueden considerarse como ecuaciones de equilibrio siempre que —mx y —J 6 se 
traten como una fuerza y un momento. Esta fuerza ficticia (o momento) se conoce como fuerza de 
inercia (o momento de inercia) y el estado artificial de equilibrio implicado por la ecuación (2.4a) 
o la (2.4b) se conoce como equilibrio dinámico. Este principio, implicado en la ecuación (2.4a) o 
la (2.4b), se conoce como principio de D”Alembert. Aplicándolo al sistema de la figura 2.1(c) se 
obtiene la ecuación de movimiento: 


=kx =mx=00mx+kx=0 (2.3) 


Principio de desplazamientos virtuales. El principio de desplazamientos virtuales establece que 
“si un sistema que está en equilibrio por la acción de un conjunto de fuerzas se somete a un des- 
plazamiento virtual, entonces el trabajo virtual total realizado por la fuerza será cero”. En este caso 
el desplazamiento virtual se define como un desplazamiento infinitesimal imaginario instantáneo. 
Debe ser un desplazamiento físicamente posible compatible con las restricciones del sistema. El 
trabajo virtual se define como el realizado por todas las fuerzas, incluidas las de inercia en un pro- 
blema dinámico, producidas por un desplazamiento virtual. 

Consideremos un sistema de resorte-masa en una posición desplazada como se muestra en la 
figura 2.6(a), donde x simboliza el desplazamiento de la masa. La figura 2.6(b) muestra el diagrama 
de cuerpo libre de la masa con las fuerzas reactiva y de inercia indicadas. Cuando la masa experl- 
menta un desplazamiento virtual 9x, como se muestra en la figura 2.6(b), el trabajo virtual realizado 
por cada fuerza se calcula como sigue: 


Trabajo virtual realizado por la fuerza del resorte = 8W, = —(kx)0x 


Trabajo virtual realizado por la fuerza de inercia = 96W, = — (mx) 0x 


—- A Ne 
DI EA 
k MA | 
mo te==3 m lomo; “— m --- 
LA de E 
(fuerza (fuerza 
reactiva) de inercia) 
(a) Masa sometida a (b) Diagrama de cuerpo libre 


un desplazamiento x 


Figura 2.6 Masa sometida a un desplazamiento virtual. 
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Cuando el trabajo virtual total realizado por todas las fuerzas se hace igual a cero, obtenemos 


mxóx — kx0x =0 (Q.5) 


Como el desplazamiento virtual puede tener un valor arbitrario, Óx = O, la ecuación (2.5) da la 
ecuación de movimiento del sistema de resorte-masa como 


mx +kx=0 (Q.3) 


Principio de conservación de la energía. Se dice que un sistema es conservador si no se pierde 
energía debido a fricción o a miembros no elásticos que disipan energía. Si otras fuerzas externas 
no realizan trabajo en un sistema conservador (aparte de la gravedad u otras fuerzas potenciales), 
entonces la energía total del sistema permanece constante. Como la energía de un sistema vibra- 
torio es parcialmente potencial y parcialmente cinética, la suma de estas dos energías permanece 
constante. La energía cinética T se almacena en la masa por efecto de su velocidad y la energía 
potencial U se almacena en el resorte a causa de su deformación elástica. Por lo tanto el principio 
de conservación de energía se expresa como: 


T + U = constante 


d 
q O) (2.6) 


Las energías cinética y potencial resultan de 


T =3mx?2 (2.7) 


U =3kx? (2.8) 


La sustitución de las ecuaciones (2.7) y (2.8) en la ecuación (2.6) da por resultado la ecuación 
deseada 


mx +kx=0 (2.3) 


Consideremos la configuración del sistema de resorte-masa que se muestra en la figura 2.7(a). La 
masa cuelga en el extremo inferior del resorte, el cual a su vez está fijo por su extremo superior a un 
soporte rígido. En reposo, la masa colgará en una posición llamada posición de equilibrio estático, 
en la cual la fuerza del resorte dirigida hacia arriba balancea con exactitud la fuerza de gravedad 
dirigida hacia abajo que actúa en la masa. En esta posición la longitud del resorte es l, + O,g, donde 
04, es la deflexión estática, el alargamiento producido por el peso de la masa m. En la figura 2.7(a), 
vemos que, para equilibrio estático, 


W = mg = Kk0t Q.9) 
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Figura 2.7 Un sistema de resorte-masa en posición vertical. 


donde g es la aceleración de la gravedad. Si la masa se deflexiona una distancia +x con respecto a 
su posición de equilibrio estático, entonces la fuerza del resorte es —k(x + Ó,¿), como se muestra en 
la figura 2.7(c). La aplicación de la segunda ley del movimiento de Newton a la masa m da 


mx = =k(x + 0259) + W 


y como kó,,, = W, obtenemos 


mi+kx=0 (2.10) 


Vemos que las ecuaciones (2.3) y (2.10) son idénticas. Esto indica que cuando una masa se mueve 
en dirección vertical, podemos ignorar su peso, siempre que midamos x a partir de su posición 
de equilibrio estático. 

Nota: La ecuación (2.10), la ecuación de movimiento del sistema que se muestra en la figura 
2.7, también puede derivarse aplicando el principio de D” Alembert, el principio de desplazamientos 
virtuales, o bien el principio de conservación de la energía. Si utilizamos el último, por ejemplo, 
notamos que la expresión para la energía cinética, T, permanece igual que la ecuación (2.7). Sin 
embargo, la expresión para la energía potencial, U, se tiene que derivar al considerar el peso de 
la masa. Por eso observamos que la fuerza del resorte en la posición de equilibrio estático (x = 0) 
es mg. Cuando el resorte se deforma una cantidad x, su energía potencial es (vea la figura 2.7(d)): 


Po 
me2gx IGN 
e 


2.2.4 


Solución 
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Además, la energía potencial del sistema debido al cambio de elevación de la masa (observemos 
que +x está dirigida hacia abajo) es —mgx. Por lo tanto la energía potencial neta del sistema res- 
pecto de la posición de equilibrio estático es 


U = energía potencial del resorte 


+ cambio de la energía potencial debido al cambio de elevación de la masa m 


+ 210 Le 
= MEgX Xx Mgx —= X 
2 e 


Como las expresiones de T y U no cambian, la aplicación del principio de conservación de la ener- 
gía da la misma ecuación de movimiento, ecuación (2.3). 


La solución de la ecuación (2.3) se obtiene suponiendo que 


x(t) = Ce** Q.11) 


donde C y s son constantes que deben determinarse. La sustitución de la ecuación (2.11) en la 
ecuación (2.3) da por resultado 


C(ms? + k) =0 


Puesto que C no puede ser cero, tenemos 


ms*?+k=0 (2.12) 
y por consiguiente 
KkVY/2 
s=uw| -— = +10, (2.13) 
m 


donde ¡ = (—1)12 y 


pi 
WM, = (2) (2.14) 
m 


La ecuación (2.12) se conoce como ecuación auxiliar o característica correspondiente a la ecuación 
diferencial (2.3). Los dos valores de s dados por la ecuación (2.13) son las raíces de la ecuación ca- 
racterística, también conocidas como valores eigen o valores característicos del problema. Como 
ambos valores de s satisfacen la ecuación (2.12), la solución general de la ecuación (2.3) puede 
expresarse como 


x(t) = Cjelont + Ce tont 2.15) 


donde C, y C, son constantes. Utilizando identidades 


eF'Y = cos at + ¡senat 


La ecuación (2.15) se puede volver a escribir como 


x(1) = A, cos 0,1 + A) seno! (2.16) 
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donde A; y A) son constantes nuevas. Las constantes C, y C, 0 A; y A), se determinan a partir de 
las condiciones iniciales del sistema. Se tienen que especificar dos condiciones para evaluar estas 
constantes de forma única. Observemos que el número de condiciones que se tiene que especificar 
es igual al orden de ecuación diferencial regente. En este caso, si los valores de desplazamiento 
x(t) y velocidad x(£) = (dx/diX(t) se especifican como xy y Xx en £ = 0, tenemos, de acuerdo con 
la ecuación (2.16), 


x(t = 0) = Aj = Xo 
x(1=0) = 0,42 = Xo (Q.17) 
Por consiguiente, A; = xy y A2 = xp/0,. Por lo tanto la solución de la ecuación (2.3) sujeta a las 


condiciones iniciales de la ecuación (2.17) está dada por 


x(t) = xp cos pt + 2 seno,t (2.18) 
n 


Las ecuaciones (2.15), (2.16) y (2.18) son funciones de tiempo armónicas. El movimiento es si- 

métrico con respecto a la posición de equilibrio de la masa m. La velocidad es un máximo y la 

aceleración es cero cada vez que la masa pasa por esta posición. En los desplazamientos extremos, 

la velocidad es cero y la aceleración es un máximo. Como esto representa movimiento armónico 

simple (vea la sección 1.10), el sistema de resorte-masa se conoce como oscilador armónico. La 

cantidad w,, dada por la ecuación (2.14) representa la frecuencia natural de vibración del sistema. 
La ecuación (2.16) se puede expresar en una forma diferente si introducimos la notación 


A¡ = Acosq 
A, = Asend (2.19) 


donde A y « son las constantes nuevas, las cuales se pueden expresar en función de A; y A, como 


- 2711/2 
A= (Ad + 43)? = E E (2) | = amplitud 


0, 


y) A) =1 Xo 2 
$ = tan ) = tan ) = ángulo de fase (2.20) 
Aj XxJO0— 


Si introducimos la ecuación (2.19) en la ecuación (2.16), la solución puede escribirse como 


x(t) = Acos (yt — ) Q.21) 
Utilizando las relaciones 
Aj = Ao sen Do 
A> = Ao Cos Do (2.22) 


La ecuación (2.16) también puede expresarse como 


x(1) = Apgsen[(w,t + do) (2.23) 
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donde 
- N27]1/2 
O E 2.24 
0 x( ma (2.24) 
n 
y 
do = ani) (2.25) 
0 


La naturaleza de la oscilación armónica se puede representar gráficamente como en la figura 2.8(a). 
Si Á implica un vector de magnitud A, el cual forma un ángulo w, — p con respecto al eje vertical 
(x), entonces se ve que la solución, la ecuación (2.21), es la proyección del vector Á sobre el eje x. Las 
constantes A, y A, de la ecuación (2.16), dadas por la ecuación (2.19), son simplemente los compo- 
nentes rectangulares de Aalo largo de dos ejes ortogonales que forman los ángulos $ y —(% — «) 
con respecto al vector A. Como el ángulo w,f — q es una función lineal de tiempo, se incrementa li- 
nealmente con el tiempo; por lo tanto todo el diagrama gira en sentido contrario al de las manecillas 
del reloj a una velocidad angular w,,. A medida que gira el diagrama (figura 2.8a), la proyección de Á 


x x(1) 


x(t) = A cos (w,t — $) 
(b) 


Pendiente = Xy 


Velocidad máxima 


x(t) = Acos (w,1t — ) 


(c) 


Figura 2.8 Representación gráfica del movimiento de un oscilador armónico. 
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sobre el eje x varía armónicamente de modo que el movimiento se repite cada vez que el vector Á 
describe un ángulo de 27r. La proyección de A, es decir x(f), se muestra en la figura 2.8(b) como una 
función de w,f, y como una función de 1 en la figura 2.8(c). El ángulo de fase también puede inter- 
pretarse como el ángulo entre el origen y el primer pico. 


Observemos los siguientes aspectos del sistema de resorte-masa. 


1. Si el sistema de resorte-masa está en una posición vertical, como se muestra en la figura 2.7(a), 
la frecuencia circular natural puede expresarse como 


k 1/2 
0 = (2) (2.26) 


La constante de resorte k puede expresarse en función de la masa m de acuerdo con la ecuación 
(2.9) como 


pa 08 
est Oest (4.27 


La sustitución de la ecuación (2.27) en la ecuación (2.14) da 


On = ( y 2.28 
á Oest ( r ) 
De aquí que la frecuencia natural en ciclos por segundo y el periodo natural los den 
ES 1 (g Y? 
e a (2.29) 
e (25) 
Ta =p LM 2.30 
a g 0 


Por lo tanto, cuando la masa vibra en una dirección vertical, podemos calcular la frecuencia na- 
tural y el periodo de vibración con sólo medir la deflexión estática Ó,, No tenemos que conocer 
la rigidez k del resorte ni la masa mm. 

2. Según la ecuación (2.21) la velocidad x(t) y la aceleración Xx (£) de la masa m en el instante £ 
puede obtenerse como 


d 
x(t) = e = 0,4 sen(0,! — $) = 0,A 0 = + z) 
pe dx 2 2 
x(t) = ra = 05 A cos (w,t Nm p) = 0 A cos (pt =$ Tr) (2.31) 


La ecuación (2.31) muestra que la velocidad se adelanta un ángulo 7/2 al desplazamiento y que 
la aceleración se adelanta un ángulo 77 al desplazamiento. 
3. Si el desplazamiento inicial (xp) es cero, la ecuación (2.21) se vuelve 


Xx Xx 


On 0, 
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Sin embargo, si la velocidad inicial (x,) es cero, la solución es 


x(t) = x9cos opt (2.33) 


. La respuesta de un sistema de un solo grado de libertad se puede representar en el plano de 
desplazamiento (x)-velocidad, conocido como espacio de estado o plano de fase. Para esto 
consideramos el desplazamiento dado por la ecuación (2.21) y la velocidad correspondiente: 


x(t) = Acos(wyt — ) 


o 
coso — 9) 
x(t) = Ao, sen(w,yt — ¿) (2.34) 
o 
sen(w,f — $) == a - 7 (2.35) 


donde y = x/w,. Elevando al cuadrado y sumando las ecuaciones (2.34) y (2.35), obtenemos 


cos?(w,t — $) + sen?(w,t — d) = 1 


a Fl (2.36) 


La gráfica de la ecuación (2.36) en el plano (x, y) es un círculo, como se muestra en la figura 
2.9a, y constituye la representación en el plano de fase o espacio de estado del sistema no amor- 
tiguado. El radio del círculo, A, se determina a partir de las condiciones iniciales de movimiento. 
Observemos que la gráfica de la ecuación (2.36) en el plano (x, x) será una elipse, como se 
muestra en la figura 2.9(b). 


Figura 2.9 Representación del plano de fase de un sistema no amortiguado. 
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Respuesta armónica de un tanque de agua 


La columna del tanque de agua que se muestra en la figura 2.10(a) tiene 300 pies de altura y es de concreto 
reforzado con una sección transversal tubular de 8 pies de diámetro interno y de 10 pies de diámetro externo. 
El tanque pesa 6 X 105 lb cuando está lleno de agua. Ignorando la masa de la columna y suponiendo el módulo 
de Young del concreto reforzado como 4 X 106 lb/pulg?, determine lo siguiente: 


a. La frecuencia natural y el periodo natural de la vibración transversal del tanque de agua. 
b. La respuesta de vibración del tanque de agua debido a un desplazamiento transversal inicial de 10 pulg. 
c. Los valores máximos de la velocidad y aceleración experimentadas por el tanque de agua. 


Solución: Suponiendo que el tanque de agua es una masa puntual, que la columna tiene una sección trans- 
versal uniforme, y que la masa de la columna es insignificante, el sistema puede modelarse como una viga en 
voladizo con una carga concentrada (peso) en el extremo libre como se muestra en la figura 2.10(b). 


a. La deflexión transversal de la viga, 9, producida por una carga P está dada por NN donde ! es la longitud, 
E es el módulo de Young, e / es el momento de inercia del área de la sección transversal de la viga. La 
rigidez de la viga (columna del tanque) está dada por 


y? 3El 
1) B 
A 
l 
Y 
(a) (b) 


Figura 2.10 Tanque elevado. (Fotografía cortesía de West Lafayette Water Company). 
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En este caso, 1 = 3600 pulg, E = 4 X 106 Ib/pulg? 


1= E (d$ — dt) = E (120* — 96%) = 600.9554 x 10* pulg* 
64 64 
y por consiguiente 
3(4 x 10%)(600.9554 x 10%) 
k = = 1545.6672 lb/pulg 


3600% 


la frecuencia natural del tanque de agua en la dirección transversal está dada por 


k 1545.6672 X 386.4 
Op = y e a paño Ae 0.9977 rad/s 
m 6x 10? 


El periodo natural de la vibración transversal del tanque está dado por 


a 


o. 0.9977 


= 6.2977 sec 


Tn 


b. Utilizando el desplazamiento inicial de xy = 10 pulg y la velocidad inicial del tanque de agua (xp) como 


c. 


cero, la respuesta armónica del tanque de agua puede expresarse, utilizando la ecuación (2.23), como 
x(1) = Aysen (w,t + do) 


donde la amplitud del desplazamiento transversal (4/) está dado por 


5 XO 2 [1/2 
Ao =|.x 7 E = Xp 10 pulg 
n 


y el ángulo de fase (py) por 


Por lo tanto 
x(1) = 10 sn 09977 + z) = 10 cos 0.99771 pulg (E.1) 
La velocidad del tanque de agua se determina diferenciando la ecuación (E.1) como 
: TT 
x(1) = 10(09977)cs| 09977 =k 2) (E.2) 


y por consiguiente 
Xmáx = Ap, = 10(0.9977) = 9.977 pulg/s 


La aceleración del tanque de agua se determina diferenciando la ecuación (E.2) como 


_ 2 T 
(1) = —10(0.9977)? sen| 0.9977: + E (E.3) 
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y por consiguiente el valor máximo de la aceleración está dado por 


Xmáx = Ap(0,)? = 10(0.9977)? = 9.9540 pulg/s? 


Respuesta de vibración libre debido a impacto 


Una viga en voladizo soporta una masa M en el extremo libre como se muestra en la figura 2.11(a). Una masa 
m cae desde una altura h sobre la masa M y se adhiere a ella sin rebotar. Determine la vibración transversal 
resultante de la viga. 


Solución: Cuando la masa m caiga desde una altura h, chocará con la masa M a una velocidad de v,, = W2gh, 
donde g es la aceleración por la gravedad. Como la masa m se adhiere a M sin rebotar, la velocidad de la masa 
combinada (M + m) inmediatamente después del impacto (x y) se puede hallar aplicando el principio de con- 


servación de momento: 


MV = (M + m)xo 


m m 
ta = E V 2 
0 (7 E ap (5 + =) dl 5 


La posición de equilibrio estático de la viga con la nueva masa (M + m) se encuentra a una distancia de % 
debajo de la posición de equilibrio estático de la masa original (M) como se muestra en la figura 2.11(c). Aquí 
k denota la rigidez de la viga en voladizo, dada por 


3El 
k=-=—— 
P 
m| =-p-=-- m 
h 
Módulo de Young, E 
Momento de inercia, 7 
M Y —=/—-Y | M 
P E > | E 
x(1) e 
ds ds 
(a) (b) 


YY = posición de equilibrio estático de M 
ZZ = posición de equilibrio estático de M + m 


Figura 2.11 Respuesta por impacto. 


A 8 
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Como la vibración de la viga con la nueva masa (M + m) ocurre en torno a su propia posición de equilibrio 
estático, las condiciones iniciales del problema se pueden formular como 


m 
aa lo = > Jva (E.2) 


Por lo tanto, la vibración transversal libre resultante de la viga se puede expresar como (vea la ecuación (2.21)): 


x(t) = Acos(wyt — p) 
donde 


k 3El 
0 = == 3 
M+m P(M +m) 


COn Xy y xy dadas por la ecuación (E.2). 


Módulo de Young obtenido con una medición de la frecuencia natural 


Se encontró que la frecuencia natural de vibración transversal de una viga de sección transversal cuadrada de 
5 mm X 5 mm y longitud de 1 m, simplemente apoyada que soporta una masa de 2.3 kg en su parte media, es 
de 30 rad/s. Determine el módulo de Young de elasticidad de la viga. 


Solución: Ignorando el peso propio de la viga, la frecuencia natural de vibración transversal de la viga se 
expresa como 


k 
n= (E.1) 
m 
donde 
192 El 
= 3 (E.2) 
Ñ 


donde E es el módulo de Young, / es la longitud, e / es el momento de inercia de área de la viga: 
1 
5 (5105 x10P = 05208 X 10% p* 
Como m = 2.3 kg, 1 = 1.0 m y o, = 30.0 rad/s, las ecuaciones (E.1) y (E.2) dan 


192E/ > 
k= 


= m0, 
B 


mo? 2.3(30.0)?(1.0)? 
1927 192(0.5208 x 1079) 


= 207.0132 x 10? N/m? 


Esto indica que probablemente el material de la viga es acero al carbón. 
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Frecuencia natural del cubo de un camión de bomberos 


El cubo de un camión de bomberos se encuentra en el extremo de una pluma telescópica, como se muestra en 
la figura 2.12(a). El cubo, junto con el bombero, pesa 2000 N. Encuentre la frecuencia natural de vibración del 
cubo en la dirección vertical. 


Datos: Módulo de Young del material: E = 2.1 X 101! N/m2; longitudes: 1, = l, = l¿ = 3 m; áreas de sección 
transversal: A, = 20 cm?, A, = 10 cm?; Az = 5 cm?. 


Solución: Para determinar la frecuencia natural de vibración del sistema, encontramos la rigidez equivalente 
de la pluma en la dirección vertical y utilizamos una idealización de un sistema de un solo grado de libertad. 
Para esto asumimos que la masa de la pluma telescópica es insignificante y que la pluma se deforma sólo 
en la dirección axial (sin deformarse). Como la fuerza inducida en cualquier sección transversal 0,0, es igual 
a la carga axial aplicada en el extremo de la pluma, como se muestra en la figura 2.12(b), la rigidez axial de 
la pluma (k,) está dada por 


1 1 1 1 


qe (E. 1) 
Kp Kb Kb, Kb», 
donde k, simboliza la rigidez axial del ¡ésimo segmento de la pluma: 
AjEj 
kp, = A? (=1,2,3 (E.2) 
i 
Con los datos conocidos (1, = l, = l¿ = 3 m, A¡ = 20 cm?, A, = 10 cm?, Ag = 5 cm?2, E, = E, 


=E, = 2.1 x10!! N/m23), 


(ox 10%(.1x10!)) 

kp, = a = 14 x 10” N/m 
(0 x 105.1 x 101) 

ba = a = 7 x 107 N/m 

xiii" 

kp, = A = 3.5 x 107 N/m 

Por lo tanto, la ecuación (E.1) da 
1 1 1 1 1 


k) 14x10 7x10 35x10 2x10 


kp = 2 X 107 N/m 
La rigidez, k, de la pluma telescópica en la dirección vertical es 


k = ky cos? 45% = 107 N/m 


A 
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Brazo telescópico 


Figura 2.12 Pluma telescópica de un 
(b) camión de bomberos. 


La frecuencia de la vibración natural del cubo en la dirección vertical está dada por 


Fk [(107)(9. 
0, = e 221.4723 rad/s 
m 2000 


Frecuencia natural de un sistema de poleas 


Determine la frecuencia natural del sistema que se muestra en la figura 2.13(a). Suponga que las poleas no 
tienen fricción y que su masa es insignificante. 


Solución: Para determinar la frecuencia natural encontramos la rigidez equivalente del sistema y lo resolve- 
mos como un problema de un solo grado de libertad. Como no hay fricción en las poleas y su masa es insigni- 
ficante, la tensión en la cuerda es constante y es igual al peso W de la masa m. Por el equilibrio estático de las 
poleas y la masa (vea la figura 2.13(b)), se puede ver que la fuerza dirigida hacia arriba que actúa en la polea 1 
es 2W y que la fuerza dirigida hacia abajo que actúa en la polea 2 es 2W. El centro de la polea 1 (punto A) sube 
una distancia 2W/k, y el centro de la polea 2 (punto B) baja una distancia 2W/k,. Por lo tanto, el movimiento 
total de la masa m (punto O) es 


cuando la cuerda a ambos lados de la polea permite que la masa baje. Si K,¿ denota la constante de resorte 
equivalente del sistema, 


Peso de la masa 


- = Desplazamiento neto de la masa 
Constante de resorte equivalente 
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Kko2X> 
K> 
sn má LE 
/ Ñ Ne 
B'* 
Polea 2 ñ ) 
PX 41 
A 4 Y Y 
a 
Polea 1 ¿A F Las , ko =2W 
y W Me _2W 
AE 2, pu 
O. m 
Kk¡X1 
W = mg Y 
k¡x¡ =2W Ec SU 
2W Lor 
x= + 0 
oK AO 
(a) (b) 


Kog ki Ka kiko 
a kika 
9 4(ki + ko) 


(E.1) 


Si la masa m se desplaza una distancia x de la posición de equilibrio estático, la ecuación de movimiento de 


la masa se escribe como 
mx + Kkegx =0 


y por consiguiente, la frecuencia natural está dada por 


koq Y!/2 Els 1/2 
0n = = rad/s 
m 4m(k, + ko) 


E A 1 KkiKk2 ne iclos/ 
A O 


(E.2) 


(E.3) 


(E.4) 
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Si un cuerpo rígido oscila con respecto a un eje de referencia específico, el movimiento resultante se 
conoce como vibración torsional. En este caso, el desplazamiento del cuerpo se mide en función de 
una coordenada angular. En un problema de vibración torsional, el momento de restauración puede ser 
el resultado de la torsión de un miembro elástico o del momento desbalanceado de una fuerza o par. 

La figura 2.14 muestra un disco, el cual tiene un momento polar de inercia de masa J,, monta- 
do en un extremo de una flecha circular sólida, el otro extremo del cual está fijo. Sea 0 la rotación 
angular del disco alrededor de la flecha; O también representa el ángulo de torsión de la flecha. Por 
la teoría de torsión de flechas circulares [2.1], tenemos la relación 


Glo 
M, = 9 (Q.37) 
donde M, es el par de torsión que produce la torsión 0, G es el módulo de cortante, l es la longitud 


de la flecha, 7, es el momento polar de inercia de la sección transversal de la flecha, dado por 


pon (2.38) 
BA 
y d es el diámetro de la flecha. Si el disco se desplaza un ángulo 6 a partir de su posición de equi- 
librio, la flecha produce un par de torsión de restauración de magnitud M,. Por lo tanto, la flecha 
actúa como un resorte torsional con una constante de resorte torsional 


M, Glo TGd* 
0 l 321 


k, = (2.39) 


: k—Flecha 


=>. 


(a) (b) 


Figura 2.14 Vibración torsional de un disco. 
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2.3.1 


Ecuación de 
movimiento 


2.3.2 
In 


Solución 


La ecuación del movimiento angular del disco alrededor de su eje se deriva aplicando la segunda 
ley de Newton o cualquiera de los métodos mencionados en la sección 2.2.2, Considerando el 
diagrama de cuerpo libre del disco (figura 2.14b), podemos derivar la ecuación de movimiento si 
aplicamos la segunda ley del movimiento de Newton: 


L0 +k0=0 (2.40) 
la cual es idéntica a la ecuación (2.3) si el momento polar de inercia de masa J¿, el desplazamiento 


angular O y la constante de resorte torsional k,, se reemplazan con la masa m, el desplazamiento x 
y la constante de resorte lineal k, respectivamente. Por lo tanto, la frecuencia circular natural del 


sistema torsional es 
k, 1/2 
0, = E (2.41) 


y el periodo y frecuencia de vibración en ciclos por segundo son 


Jo 1/2 
Tn =271 E (Q.42) 
t 
qt 
la + e (2.43) 


Observemos los siguientes aspectos de este sistema: 


1. Si la sección transversal de la flecha que soporta el disco no es circular, se tiene que utilizar una 
constante de resorte torsional adecuada [2.4, 2.5]. 


2. El momento polar de inercia de masa de un disco está dado por 


Í= phrD* Ml wD? 
a 32 8g 


donde p es la densidad de masa, h es el espesor, D es el diámetro y W es el peso del disco. 
3. El sistema torsional de resorte-inercia mostrado en la figura 2.14 se conoce como péndulo tor- 
sional. Una de las aplicaciones más importantes de un péndulo torsional es un reloj mecánico, 


donde una rueda de trinquete convierte la oscilación regular de un pequeño péndulo torsional 
en los movimientos de las manecillas. 


La solución general de la ecuación (2.40) se obtiene, como en el caso de la ecuación (2.3): 
0(1) = A¡cos 0,1 + A) sen 0,1 (2.44) 


donde la ecuación (2.41) da w, y A, y A, se determinan a partir de las condiciones iniciales. Si 


01=0)=0. y 6(1=0) 


(1=0) = 0 (2.45) 


y AAA 
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Las constantes A, y A) se determinan como sigue: 


A¡= 00 
A7= 00/0, (2.46) 


Se ve que la ecuación (2.44) también representa un movimiento armónico simple. 


Frecuencia natural de un péndulo compuesto 


Cualquier cuerpo rígido con su pivote en un punto que no es su centro oscilará alrededor del pivote por su pro- 
pia fuerza de gravedad. Tal sistema se conoce como péndulo compuesto (figura 2.15). Determine la frecuencia 
natural del sistema. 


Solución: Sean O el punto de suspensión y G el centro de masa del péndulo compuesto como se muestra en 
la figura 2.15. Deje que el cuerpo rígido oscile en el plano xy de modo que se pueda usar la coordenada 0 para 
describir su movimiento. Sea d la distancia entre O y G y J¿ el momento de inercia de masa del cuerpo con res- 
pecto al eje z (perpendicular tanto a x como a y). Con un desplazamiento 6, el par de torsión de restauración 
(debido al peso del cuerpo W) es (Wd sen 0) y la ecuación de movimiento es 


0 +Wdsen0=0 (E.1) 


Observe que la ecuación (E.1) es una ecuación diferencial ordinaria no lineal de segundo grado. Aunque es 
posible determinar una solución exacta de esta ecuación (vea la seccion 13.3, en inglés, en el sitio Web), 
las soluciones exactas no se pueden encontrar con la mayoría de las ecuaciones diferenciales no lineales. Una 
solución aproximada de la ecuación (E.1) se puede encontrar por uno de dos métodos. Se puede utilizar un 
procedimiento numérico para integrar la ecuación (E.1). Por otra parte, la ecuación (E.1) puede ser aproxima- 
da por una ecuación lineal cuya solución exacta es fácil de determinar. Para utilizar el último procedimiento, 
suponemos desplazamientos angulares pequeños de modo que 6 sea pequeño y sen 0 = 6. Por consiguiente, la 
ecuación (E.1) se puede representar de forma aproximada por la ecuación lineal: 


J00 + Wd0 =0 (E.2) 


Figura 2.15 Péndulo compuesto. 
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Esta ecuación da la frecuencia natural del péndulo compuesto: 


WwaWN/? mgdY/? 
Ml ENT (E.3) 
0 0 


Comparando la ecuación (E.3) con la frecuencia natural de un péndulo simple, w,, = (2/1)12 (vea el problema 
2.61), podemos determinar la longitud del péndulo simple equivalente: 


ja E (E.4) 
== md j 


Si mk¿ reemplaza a J¿, donde ky es el radio de giro del cuerpo alrededor de O, las ecuaciones (E.3) y (E.4) se 


escriben como 
dx ir 
On = (E) (E.5) 
O 


e) 
= (2) (E.6) 
d 


Si kg indica el radio de giro del cuerpo alrededor de G, tenemos 


ki =k5+ dq? (E7) 


+2 
i=| +4 (E.8) 
d 


Si la línea OG se extiende hasta el punto A de modo que 


y la ecuación (E.6) se escribe como 


GA = — (E.9) 
La ecuación (E.8) se vuelve 
1=GA+d=0A4A (E.10) 


Por consiguiente, de acuerdo con la ecuación (E.5), w, está dada por 


g 9 gya g YA e 
"Vargas Ni) Noa de 


Esta ecuación demuestra que no importa si el cuerpo gira alrededor de O o A, su frecuencia natural es la misma. 
El punto A se conoce como centro de percusión. 


Centro de percusión. Los conceptos de péndulo compuesto y centro de percusión se pueden uti- 
lizar en muchas aplicaciones prácticas: 


1. Se le puede dar forma a un martillo de modo que el centro de percusión quede en la cabeza y el 
centro de rotación en el mango. En este caso, la fuerza de impacto en la cabeza del martillo no 
provocará ninguna reacción normal en el mango (figura 2.16(a)). 
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» 


Pivote O 


Péndulo 


Tornillo (y A 
“de banco 


(b) (c) (d) 


Figura 2.16 Aplicaciones del centro de percusión. 


2. En un bate de béisbol, si por un lado se hace que la pelota choque en el centro de percusión 
mientras que el centro de rotación está en las manos, el bateador no experimentará ninguna 
reacción perpendicular al bate (figura 2.16(b)). Pero si por otro lado la pelota choca con el bat 
cerca del extremo o cerca de las manos, el bateador experimentará dolor en las manos debido a 
la reacción perpendicular al bate. 

3. En la prueba Izod (impacto) de materiales, el espécimen se inserta en un tornillo de banco fijo 
en la base de la máquina (vea la figura 2.16(c)). Se libera un péndulo desde una altura estándar, 
y el péndulo al pasar por su posición más baja golpea el extremo libre del espécimen. La defor- 
mación y flexión del péndulo se pueden reducir si el centro de percusión se localiza cerca del 
borde de golpeo. En este caso, el pivote se libera de cualquier reacción impulsiva. 

4. En un automóvil (mostrado en la figura 2.16(d)), si las ruedas delanteras golpean un tope, 
los pasajeros no sentirán ninguna reacción si el centro de percusión del vehículo se localiza 
cerca del eje trasero. Asimismo, si las ruedas traseras golpean un tope en el punto A, no se sen- 
tirá ninguna reacción en el eje delantero (punto O) si el centro de percusión se localiza cerca 
del eje delantero. Lo deseable, por consiguiente, es tener el centro de oscilación del vehículo en 
un eje y el centro de percusión en el otro eje [2.2]. 


Consideremos un rotor de turbina montado sobre cojinetes como se muestra en la figura 2.17(a). El 
fluido viscoso (lubricante) en los cojinetes produce un par de torsión de amortiguamiento viscoso du- 
rante la rotación del rotor de la turbina. Suponiendo que el momento de inercia de masa del rotor con 
respecto al eje de rotación como J y la constante de amortiguamiento rotacional de los cojinetes 
como c,, la aplicación de la segunda ley de movimiento de Newton da la ecuación de movimiento 
del rotor como 


Jó + cw=0 (2.47) 
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dd 
donde w es la velocidad angular del rotor, w = e es la velocidad de cambio de la velocidad an- 


gular, y se supone que el par de torsión externo aplicado al sistema es cero. Suponemos la velocidad 
angular inicial, w(t = 0) = w, como la entrada y la velocidad angular del rotor como la salida del 
sistema. Observemos que se considera la velocidad angular, en lugar del desplazamiento angular, 
como la salida para obtener la ecuación de movimiento como una ecuación diferencial de primer 
grado. 

La solución de la ecuación de movimiento del rotor, la ecuación (2.47), se encuentra al 
considerar las solución de prueba como 


w(t) = Ae%s (2.48) 


donde A y s son constantes desconocidas. Utilizando las condiciones iniciales, w(t = 0) = wy, la 
ecuación (2.48) se escribe como 


w(t) = wme* (Q.49) 


Rotor de turbina 
(momento de inercia de mas J) 


Lubricante 


ss e 


e 


Rotor en le cojinetes 


(a) 
w(t) 


o) 


0.368 (my p========> 


l 

l 

l 

l 

mn 
Variación de la velocidad angular 

(b) 
Figura 2.17 
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Si sustituimos la ecuación (2.49) en la ecuación (2.47), obtenemos 
we“ (Js +c,)=0 (2.50) 


Como wy = 0 no hace que se “mueva” el rotor, suponemos que wy F O y la ecuación se satisface 
sólo si 


Js+c,=0 (2.51) 


E 5 Ha C; 
La ecuación (2.51) se conoce como ecuación característica de la cual reulta s = — E Por lo tanto 
la solución, ecuación (2.49), se escribe como 


pj (2.52) 


La variación de la velocidad angular, dada por la ecuación (2.52), con el tiempo se muestra en 
la figura 2.17(b). La curva se inicia en w, mengua y tiende a cero a medida que í se incrementa 
sin límite. Cuando se manejan respuestas exponencialmente menguantes, como las dadas por la 
ecuación (2.52), es conveniente describir la respuesta en función de una cantidad conocida como 
constante de tiempo (T). La constante de tiempo se define como el valor de tiempo que hace el ex- 
ponente en la ecuación (2.52) igual a —1. Como se sabe que el exponente de la ecuación (2.52) es 


C . ”. 
a ela constante de tiempo será igual a 


J 
DAR (2.53) 
C; 
de modo que, para t = 7, la ecuación (2.52) da, 
o(t) = pe +7 = e = 0.3680 (2.54) 


Por lo tanto, la respuesta se reduce a 0.368 veces su valor inicial en un tiempo igual a la constante 
de tiempo del sistema. 


Para un sistema de un solo grado de libertad, la ecuación de movimiento se derivó con el método 
de energía de la sección 2.2.2. En esta sección lo utilizaremos para determinar las frecuencias na- 
turales de sistemas de un solo grado de libertad. El principio de conservación de la energía, en el 
contexto de un sistema vibratorio no amortiguado, se puede volver a formular como 


Ti + U; => TD + OU, (2.55) 


donde los subíndices 1 y 2 implican dos instantes de tiempo diferentes. Específicamente, utiliza- 
mos el subíndice 1 para indicar el tiempo en que la masa pasa por su posición de equilibrio estático 
y elegimos U, = O como referencia para la energía potencial. Si el subíndice 2 indica el tiempo co- 
rrespondiente al desplazamiento máximo de la masa, tenemos 7, = 0. Por consiguiente, la ecuación 
(2.55) se escribe como 


Ti +0=0+ U, (2.56) 
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AAA 
Ejemplo 2.7 


Si el sistema está experimentando movimiento armónico, entonces 7, y U, indican los valores 
máximos de T y U, respectivamente, y la ecuación se vuelve 


Tmáx 5 Umnáx (Q.57) 


La aplicación de la ecuación (2.57), conocida también como método de energía de Rayleigh, da la 
frecuencia natural del sistema directamente, como se ilustra en los siguientes ejemplos. 


Manómetro de motor diesel 


El escape de un motor diesel de cuatro tiempos de un cilindro se tiene que conectar a un silenciador, y la 
presión en ese lugar se tiene que medir con un manómetro de tubo en U simple (vea la figura 2.18). Calcule 
la longitud mínima del tubo del manómetro de modo que la frecuencia natural de oscilación de la columna 
de mercurio sea 3.5 veces más lenta que las frecuencias de las fluctuaciones de presión en el silenciador a 
una velocidad del motor de 600 rpm. La frecuencia de fluctuación de la presión en el silenciador es igual a 


Cantidad de cilindros X Velocidad del motor 
2 


Solución: 


1. Frecuencia natural de oscilación de la columna de líquido: Considere el nivel de referencia mostrado en 
la figura 2.18 como la posición de equilibrio del líquido. Si x denota el desplazamiento de la columna de 
líquido a partir de la posición de equilibrio, el cambio de la energía potencial es 


U = energía potencial de la columna de líquido expandido + energía potencial de la columna de líquido 
contraído 


= (peso del mercurio expandido X desplazamiento del C.G. del segmento) + (peso del mercurio 
contraído X desplazamiento del C.G. del segmento) 


= (Axry)5 i (Axy)5 = Ayr? (E.1) 


Nivel de referencia 


Figura 2.18 Manómetro de tubo en U. 
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donde A es el área de sección transversal de la columna de mercurio y y es el peso específico del mercurio. 
El cambio de la energía cinética está dado por 


1 
T = 2 (masa de mercurio)(velocidad)? 


1 Al 
= Leia 


e (E.2) 


donde les la longitud de la columna de mercurio. Suponiendo movimiento armónico, podemos escribir 
x(1) = X cos wtf (E.3) 


donde X es el desplazamiento máximo y o, es la frecuencia natural. Si sustituimos la ecuación (E.3) en las 
ecuaciones (E.1) y (E.2), obtenemos 


U = Umáx COS” w1 (E.4) 
T = Tmáx sento,f (E.5) 
donde 
Umáx = AyX? (E.6) 
á Ayla? 
1 Aylo;, 
máx — 2 g o (E.7) 


obtenemos la frecuencia natural: 


29 1/2 
to = (2) (E5) 


2. Longitud de la columna de mercurio: La frecuencia de las fluctuaciones de la presión en el silenciador 


Igualando U, 


máx 


aT 


Ááxo 


1 Xx 600 
2 
300 rpm 


0x2 
= mE = 107 rad/s (E9) 


Por lo tanto, la frecuencia de las oscilaciones de la columna de líquido en el manómetro es 1077/3.5 = 
9.0 rad/s. Aplicando la ecuación (E.8), obtenemos 


28 N!/2 
ES =9.0 (E.10) 


_ 20 X 981 


— = 0.243 m (E.11) 
(9.0)? 
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(== | 
Ejemplo 2.8 


Efecto de la masa en o», de un resorte 


Determine el efecto de la masa del resorte en la frecuencia natural del sistema resorte-masa que se muestra en 
la figura 2.19. 


Solución: Para determinar el efecto de la masa del resorte en la frecuencia natural del sistema resorte-masa, su- 
mamos la energía cinética del sistema a la de la masa adjunta y utilizamos el método de energía para determinar 
la frecuencia natural. Sea / la longitud total del resorte. Si x indica el desplazamiento del extremo inferior del 
resorte (o masa m), el desplazamiento a la distancia y del soporte es y(x/1). Asimismo, si Xx denota la velocidad 
de la masa m, la velocidad de un elemento de resorte situado a una distancia y del soporte es y(x/1). La energía 
cinética del elemento de resorte de longitud dy es 


14m, yx Y? 
al (ED 


donde mm, es la masa del resorte. La energía cinética total del sistema se expresa como 


T = energía cinética de la masa (T7,,) + energía cinética del resorte (T,) 


1 252 

1 1/m, YX 

= mx? / * dy cl 
2 and 


= m2 +22: (E.2) 


U =3kx? (E.3) 
Suponiendo un movimiento armónico 
x(t) = X cos yt (E.4) 


donde X es el desplazamiento máximo de la masa y w, es la frecuencia natural, las energías cinética y potencial 
se expresan como 


1 m, 

Tmáx = 5 | m +2] (E.5) 
2 3 
1 

Umáx = os (E.6) 


_——. ———_ 3 
Z 
=> k=<— 


m 


x(r) Figura 2.19 Masa equivalente de un resorte. 


E 
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Igualando Tináx Y Umáx, obtenemos la expresión para la frecuencia natural: 


Op = A my (E.7) 


Así se contiene el efecto de la masa del resorte al agregar un tercio de su masa a la masa principal [2.3]. 


Efecto de la masa de la columna sobre la frecuencia natural 
del tanque de agua 


Encuentre la frecuencia de vibración transversal del tanque de agua considerado en el ejemplo 2.1 y la figura 
2.10 con la masa de la columna incluida. 


Solución: Para incluir la masa de la columna, determinamos la masa equivalente de la columna en el extremo 
libre mediante la equivalencia de energía cinética y utilizamos un modelo de un solo grado de libertad para 
hallar la frecuencia natural de vibración. La columna del tanque se considera como una viga en voladizo con 
un extremo empotrado (suelo) y una masa M (tanque de agua) en el otro extremo. La deflexión estática de una 
viga en voladizo producida por una carga concentrada es (vea la figura 2.20): 


Px? Yoga 
x)= 31 = - == 
TS e Si 
= E (3,21 — 13) (E.1) 
pu > 
La energía cinética máxima de la viga (T,4x) es 
l 
1 fm... 
Tac OP da E2) 


donde mm es la masa total y (1m/l) es la masa por unidad de longitud de la viga. Se puede utilizar la ecuación (E. 1) 
para expresar la variación de la velocidad y(x), como 


(E.3) 


y por consiguiente la ecuación (E.2) se escribe como 


1 
y 2 
ml Ymá 
Tmáx = a ma) ES 0 EEx 
0 


.2 
1 Mm Ymáx [ 33 7 1/ 33 2 
= PD]|= pe E.4 
21 418 E ) 2) sii 
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2.6.1 
IA 


Ecuación de 
movimiento 


¿8 
Ymáx 3El . 
Figura 2.20 Masa equivalente de la columna. 


Si m.q indica la masa equivalente de la viga en voladizo (tanque de agua) en el extremo libre, su energía ciné- 
tica máxima se expresa como 


1 : 
Tmnáx = Meg máx (E.S) 


Si igualamos las ecuaciones (E.4) y (E.5), obtenemos 


33 


Me = 140” (E.6) 


Por lo tanto, la masa efectiva total que actúa en el extremo de la viga en voladizo es 
Metec= M + Meg (E.7) 
donde M es la masa del tanque de agua. La frecuencia natural de vibración transversal del tanque de agua es 


De lA IA A (E.8) 


Como se manifestó en la sección 1.9, la fuerza de amortiguamiento viscoso F es proporcional a la 
velocidad x o v y se expresa como 


F = —cCcx (2.58) 
donde c es la constante de amortiguamiento o coeficiente de amortiguamiento viscoso y el signo 
indica que la fuerza de amortiguamiento se opone a la dirección de la velocidad. En la figura 2.21 
se muestra un sistema de un solo grado de libertad con un amortiguador viscoso. Si x se mide a 


partir de la posición de equilibrio de la masa mm, la aplicación de la ley de Newton da por resultado 
la ecuación de movimiento: 


mx = —cx — kx 


mx +cx+kx=0 (2.59) 


2.6.2 


Solución 


2.6 Vibración libre con amortiguamiento viscoso 147 


kx CX 
m 
+x 
sistema Diagrama de cuerpo libre figura 2.21 Sistema de un solo grado de 
(a) (b) libertad con amortiguador viscoso. 


Para resolver la ecuación (2.59), suponemos una solución en la forma 
x(t) = Ce* (2.60) 


donde C y s son constantes indeterminadas. La inserción de esta función en la ecuación (2.59) nos 
lleva a la ecuación característica 


ms +cs+k=0 (2.61) 


cuyas raíces son 


=c+ Ve? — 4mk a (<) k 


= A 2.62 
ld 2m 2m 2m m ( ) 

Estas raíces dan dos soluciones a la ecuación (2.59): 
xi(t) = C¡e% y xo(1) = Cre%2 (2.63) 


Por lo tanto, la solución general de la ecuación (2.59) es una combinación de las dos soluciones 
Xx (0) y xa(0): 
x(t) = Cie + Ce? 


= Gear V (Pm): En Creó VÁ (2.64) 


donde C; y C, son constantes arbitrarias que se tienen que determinar a partir de las condiciones 
iniciales del sistema. 


Constante de amortiguamiento crítico y la relación de amortiguamiento. El amortiguamiento 
crítico c, se define como el valor de la constante de amortiguamiento c con la cual el radical en la 
ecuación (2.62) se vuelve cero: 
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Ik 
C. =2m,|— =2V km = 2m0,, (Q.65) 
m 


Para cualquier sistema amortiguado, la relación de amortiguamiento £ se define como la relación de 
la constante de amortiguamiento a la constante de amortiguamiento crítico: 


¿=c/c. (2.66) 


Utilizando las ecuaciones (2.66) y (2.65), podemos escribir 


— = (0, (2.67) 


y por consiguiente 


12 = (-£¿+ VE -1)0, (2.68) 


Así, la solución, ecuación (2.64), se escribe como 


x(1) = Ce CEVE=Dd 05 4 Cy EVE=D O (2.69) 


La naturaleza de las raíces s, y s, y por consiguiente el comportamiento de la solución, ecuación 
(2.69), dependen de la magnitud del amortiguamiento. Se ve que el caso ¿ = O conduce a las vibra- 
ciones no amortiguadas que se analizan en la sección 2.2. Por consiguiente, suponemos que ¿ + 0 
y ponemos a consideración los tres casos siguientes. 


Caso 1. Sistema no amortiguado (£ <loc<c, o c/2m < V k/m). En esta condición (£2 — 1) es 
negativa y las raíces s, y 5, se expresan como 


s1> =E +1V1-= o, 
$3 > ( ¿ Iv 1 ¿o 


y la solución, la ecuación (2.69), se puede escribir de diferentes formas: 


Ce CEHVI DI y ye EVI Dont 


x(t) 


= 60 cre I=Cont y ca Vs) 


tos a + C,)cos V1 — ¿owyt + i(C;¡ — C7)sen V1 — oa 


E 600 ci00s 1 Pont + 03 «Vi Bog] 
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= Xy e + 0 V1— ¿yt + 4») 


= Xe “7 cos (ví — Punt — 6) (2.70) 


donde (Cj, C3), (X, bd) Y (Xo, do) Son constantes arbitrarias que se tienen que determinar a partir 
de las condiciones iniciales. 

En las condiciones iniciales x(t = 0) = xy y x(1 = 0) = xo, C) y C>, se determinan como 
sigue: 
X0 + ¿0X0 


Cl= du y 012 (2.71) 


y por consiguiente la solución es 


x(t) = 60 cos V1 — ¿2 w)t 


Xo + L0nxo 2 
+ — == sen Vl -— ¿“0,t (2.72) 
vi= Co, " 


Las constantes (X, €) y (Xp, Hp) se expresan como 


Vaduz + 1 + 2x9x 
x= X= WC) + (03)? = HALA nad (2.73) 
E 


C! A /1 _ y 
a E E AE (2.74) 
C) xy + £0,X0 
a C) 1 Xo + L0,X0 
$ = tan” ($) = tan pt] (2.75) 
Ct xq0, Vl — 2 


El movimiento descrito por la ecuación (2.72) es un movimiento armónico amortiguado de frecuen- 
cia angular V1 — ¿?w,, pero porque del factor eun la amplitud disminuye exponencialmente 
con el tiempo, como se muestra en la figura 2.22. La cantidad 


w¿= V1- 0, (2.76) 


se conoce como frecuencia de vibración amortiguada. Se ve que la frecuencia de vibración amor- 
tiguada ww, siempre es menor que la frecuencia natural no amortiguada w,,. La disminución en la 
frecuencia de vibración amortiguada con la cantidad creciente de amortiguamiento, dada por 
la ecuación (2.76), se muestra gráficamente en la figura 2.23. El caso subamortiguado es muy 
importante en el estudio de vibraciones mecánicas, ya que es el único caso que conduce a un mo- 
vimiento oscilatorio [2.10]. 
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x(0) 


(08 


O 1 ¿Figura 2.23 Variación de «¿con amortiguamiento. 


Caso 2. Sistema críticamente amortiguado (£ = 1, co c/2m = VW.k/m). En este caso las dos 
raíces 5, y s, en la ecuación (2.68) son iguales: 


$51 =358 === On (Q.77) 


Por las raíces repetidas, la ecuación (2.6)! da la solución de la ecuación (2.59) como sigue: 


x(1) => (Ci + Cat)Je 1 (Q.78) 


ITambién se puede obtener la ecuación (2.78) si se hace que £ tienda a la unidad en el límite en la ecuación (2.72). A medida 
que ¿ => 1, w, > 0;, de ahí que cos w¿t => 1 y sen w¿t > wgt. Por lo tanto, la ecuación (2.72) da por resultado 


x(t) = e “t(C| + Chogt) = (€, + Cat)e 9! 


donde C¡ = Cj y C) = C3w,¿ son constantes nuevas. 
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Sobreamortiguado (¿> 1) No amortiguado (£ = 0) 


Z Críticamente Subamortiguado (£ < 1) 
S á 
« amortiguado (£ = 1) a (w,es menor 
> 2 que 03) 
S S 
SAS t 
Y 
Y 


Figura 2.24 Comparación del movimiento con diferentes tipos de amortiguamiento. 


La aplicación de las condiciones iniciales x(£ = 0) = xy y x(t = 0) = xy en este caso resulta 


Ci = X0 
C) E Xo ++ OrXxO (2.79) 
y la solución es 
x(t) = [xo + (Xo + opxo)t]e o” (2.80) 


Se ve que el movimiento representado por la ecuación (2.80) es aperiódico (es decir, no periódico). 
Como e “:* => 0 a medida que / —> 00, el movimiento finalmente se reduce a cero, como se indica 
en la figura 2.24. 


Caso 3. Sistema sobreamortiguado (£ > 1 0 c > c, o c/2m Vk/m). Cuando V¿? — 1 > 0, la 
ecuación (2.68) muestra que las raíces s, y s, son reales y distintas y están dadas por 


ss =(-£+ VÉ- Do, <0 
s=(-=¿- VE — 1)]0, <0 


con s, < s,. En este caso, la solución, ecuación (2.69), se expresa como 


x(t) = Cie +* VE—=1)0nt q Cue ¿Lot (2.81) 


En las condiciones iniciales x(£ = 0) = xy y x(* = 0) = X,, las constantes C, y C, se obtienen como 
sigue: 


0 X00n (E + Y 8 => 1) + Xo 


20, WE — 1 
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C SS xp0p(£ y E 1) X0 
A 2 VE 1 


(2.82) 


La ecuación (2.81) muestra que el movimiento es aperiódico independientemente de las condicio- 
nes iniciales impuestas en el sistema. Como las raíces s, y s, son negativas, el movimiento se reduce 
exponencialmente con el tiempo, como se muestra en la figura 2.24. 

Observe los siguientes aspectos de estos sistemas: 


1. La representación gráfica de los diferentes tipos de raíces características s¡ y s,, así como las 
respuestas correspondientes (soluciones) del sistema se presentan en la sección 2.7. La repre- 
sentación de las raíces s, y s, con valores variables de los parámetros del sistema c, k y m en el 
plano complejo (conocidas como gráficas del lugar geométrico de las raíces) se considera en 
la sección 2.8. 

2. Un sistema críticamente amortiguado tendrá el amortiguamiento mínimo requerido para movi- 
miento aperiódico; por consiguiente la masa regresa a la posición de reposo en el tiempo más 
corto posible sin sobrepaso. La propiedad de amortiguamiento crítico se utiliza en muchas apli- 
caciones prácticas. Por ejemplo, las armas de fuego grandes tienen amortiguadores hidráulicos 
con valor de amortiguamiento crítico, de modo que regresen a su posición original después de 
recular en un tiempo mínimo sin vibrar. Si el amortiguamiento fuera mayor que el valor crítico, 
se presentaría una demora antes del siguiente disparo. 

3. La respuesta de un sistema libre amortiguado de un solo grado de libertad se puede representar 
en el plano de fase o espacio de estado como se indica en la figura 2.25. 


El decremento logarítmico representa la velocidad a la cual se reduce la amplitud de una vibración 
libre amortiguada. Se define como el logaritmo natural de la relación de cualquiera de las dos 
amplitudes sucesivas. Sean f; y £, los tiempos correspondientes a dos amplitudes sucesivas (des- 
plazamientos), medidas un ciclo aparte para un sistema subamortiguado, como en la figura 2.22. 
Utilizando la ecuación (2.70), podemos formar la relación 


xi Xpe “or cos (wat — bo) 


un (2.83) 
X2  Xge “cos (wat, — do) 


Sobreamortiguado 


x(t) 


Subamortiguado 


Figura 2.25 Plano de fase de un sistema 
amortiguado. 
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Pero t, = 7, + 7, donde t¿ = 27r/w,€s el periodo de vibración amortiguada. Por consiguiente cos 
(wato — dp) = cos(277 + wat; — Hp) = cos(w,t; — do), y la ecuación (2.83) se escribe como 


X1 cont 


= gLonta (2.84) 


X2 cHop(11+T,) 


El decremento logarítmico Ó se obtiene por la ecuación (2.84): 


ZÉ 217. € 


Xi 271 
Ó = In ¿0,74 = [0 = = (2.85) 
xa Ñ "Vi=o0, VI-(2 04 2m 
Para amortiguamiento pequeño, la ecuación (2.85) se puede escribir como 
o = 2rÍ si (¿<l (2.86) 


La figura 2.26 muestra la variación del decremento logarítmico Ó con la £ dada por las ecuaciones 

(2.85) y L.86). Se observa que con valores hasta 4 = 0.3, las dos curvas son difíciles de distinguir. 
El decremento logarítmico no tiene unidades y en realidad es otra forma de la relación de amor- 

tiguamiento / sin unidades. Una vez conocida Ó, ¿ se determina resolviendo la ecuación (2.85): 


3 
l = == (2.87) 


Si utilizamos la ecuación (2.86) en lugar de la ecuación (2.85), tenemos 


LA 2.88 
2 (2.88) 


10 Ec. (2.85) 


Figura 2.26 Variación del decremento logarítmico con 
e amortiguamiento. 
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Energía 
disipada en 
amortigua- 
miento viscoso 


Si no se conoce el amortiguamiento en el sistema dado, podemos determinarlo experimentalmente 
midiendo cualquiera de los dos desplazamientos consecutivos x, y x,. Tomando el logaritmo natu- 
ral de la relación de x, y x,, Obtenemos 6. Si utilizamos la ecuación (2.87), podemos calcular la re- 
lación de amortiguamiento £. De hecho, la relación de amortiguamiento también se puede determi- 
nar midiendo dos desplazamientos separados por cualquier número de ciclos completos. Si x, y 
X+1 ndican las amplitudes correspondientes a los tiempos ft; y t,,,1 = f¡ + mT¿ donde m es un 
entero, obtenemos 
Xx] X] X2 X3 Xm 


= (2.89) 


Xm+1 X2 X3 X4 Xm+1 


Como cualquiera de los dos desplazamientos sucesivos separados por un ciclo satisfacen la 
ecuación 


Xx j 


A = eLonTa (2.90) 
+41 


La ecuación (2.89) se vuelve 


X1 


a = (eLonay” = en So)Ta (2.91) 
m+l 


Las ecuaciones (2.91) y (2.85) dan por resultado 


1/0, 
¿= 2 el ) (2.92) 
m Xm+1 


las cuales se pueden sustituir en la ecuación (2.87) o en la (2.88) para obtener la relación de amor- 
tiguamiento viscoso ¿. 


En un sistema viscosamente amortiguado, la velocidad de cambio de energía con el tiempo 
(dW/dt) es 


dwW . 2 dx 2 
—— = fuerza X velocidad= Fv cv Cc (2.93) 
dt dt 


utilizando la ecuación (2.58). El signo negativo en la ecuación (2.93) denota que la energía se disipa 


con el tiempo. Suponga que un movimiento armónico simple como x(t) = X sen w,t, donde X es la 
amplitud del movimiento y la energía disipada en un ciclo completo está dada por? 


(27 /w4) d 2 217 
x 2 2 
/ ol ) dt = / cX“w¿cos“ogt* d(wt) 
1=0 dt 0 


= arc Xx? (2.94) 


AW 


2En el caso de un sistema amortiguado, el movimiento armónico simple x(1) = X cos w,t es posible sólo cuando se considera 
la respuesta de estado estable bajo una fuerza armónica de frecuencia w, (vea la sección 3.4). La pérdida de energía por el 
amortiguador es el resultado de la excitación bajo una vibración forzada de estado estable [2.7]. 
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Esto demuestra que la energía disipada es proporcional al cuadrado de la amplitud del movimiento. 
Observe que no es una constante para valores dados de amortiguamiento y amplitud, puesto que 
AW también es una función de la frecuencia wy. 

La ecuación (2.94) es válida aun cuando haya un resorte de rigidez k paralelo al amortiguador 
viscoso. Para ver esto, considere el sistema de la figura 2.27. La fuerza total que resiste el movi- 
miento se expresa como 


F==—kx=cv= —kx-— cx (2.95) 


Si suponemos movimiento armónico simple 


x(t) = X senowgt (2.96) 


como antes, la ecuación (2.95) se escribe como 


F = —kX senogt — CW¿X COS Ww,t (Q.97) 


La energía disipada en un ciclo completo será 


277/04 
AW = / Fv dt 
1=0 


27/04 
/ kX?w,¿ sen wgt + cos wat + d(wat) 
0 


27/04 
+ J cogX? cos? wat -d(wgt) = rem? (2.98) 
0 


la cual es idéntica a la ecuación (2.94). Este resultado es de esperarse, puesto que la fuerza de resor- 
te no realizará ningún trabajo neto en un ciclo completo o en cualquier número integral de ciclos. 

Podemos calcular la fracción de la energía total del sistema vibratorio que se disipa en cada 
ciclo de movimiento (AW/W) como sigue. La energía total W del sistema se puede expresar tan- 
to como la energía potencial máxima (mvhax = 3mX?20)3), o como la energía cinética máxima 
(GX an las cuales son aproximadamente iguales con valores pequeños de amortiguamiento. Por 
lo tanto 


AW arc Xx? 27 C 
== > 2 = 20 = 4r£ = constante (2.99) 
W ¿mw0¿X w7 X 2m 


Figura 2.27 Resorte y amortiguador en paralelo. 
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2.6.5 
RE 


Sistemas 
torsionales 
con amortigua- 
miento viscoso 


utilizando las ecuaciones (2.85) y (2.88). La cantidad AW/W se llama cantidad de amortiguamiento 
específica y es útil al comparar la capacidad de amortiguamiento de materiales de ingeniería. Tam- 
bién se utiliza otra cantidad conocida como coeficiente de pérdida para comparar la capacidad de 
amortiguamiento de materiales de ingeniería. El coeficiente de pérdida se define como la relación 
de la energía disipada por radián y la energía de deformación total: 


ww e (AW/27r)  AW 
coeficiente de pérdida = = (2.100) 
W 27W 


Los métodos presentados en las secciones 2.6.1 a 2.6.4 para vibraciones lineales con amortigua- 
miento viscoso se pueden extender directamente a vibraciones torsionales (angulares) viscosamen- 
te amortiguadas. Para esto, considere un sistema torsional de un solo grado de libertad con un 
amortiguador viscoso, como se muestra en la figura 2.28(a). El par de torsión de amortiguamiento 
viscoso es (figura 2.28(b): 


T = -—c0 (2.101) 


donde c, es la constante de amortiguamiento torsional viscoso, O = d0/dt es la velocidad angular 
del disco, y el signo negativo denota que el par de torsión de amortiguamiento se opone a la direc- 
ción de la velocidad angular. La ecuación de movimiento se deriva como 


0 +c0+k0=0 (2.102) 


donde J( = momento de inercia de masa del disco, k, = constante de resorte del sistema (par de 
torsión de restauración por unidad de desplazamiento angular), y O = desplazamiento angular del 


QDD 


Flecha, k, —=> 


Fluido, c, > Disco, Jy 


(a) 


k/0 cb 


0,0,6, 
(b) Figura 2.28 Amortiguador viscoso torsional. 


IS 
Ejemplo 2.10 
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disco. La solución de la ecuación (2.102) se determina con exactitud como en el caso de vibración 
lineal. Por ejemplo, en el caso subamortiguado, la frecuencia de vibración amortiguada es 


w¿= V1- 0, (2.103) 


donde 


0 = 4) (2.104) 


a (2.105) 


Cie 240,  2V ki 


¿= 


donde c,, es la constante de amortiguamiento torsional crítica. 


Respuesta del yunque de un martillo de forja 


El yunque de un martillo de forja pesa 5000 N y está montado sobre una base con una rigidez de 5 X 106 N/m y 
constante de amortiguamiento viscoso de 10,000 N-s/m. Durante una operación de forja particular, se hace que 
el mazo (es decir, el peso que cae o el martillo), cuyo peso es de 1000 N, caiga desde una altura de 2 m sobre el 
yunque (figura 2.29(a)). Si el yunque está en reposo antes del impacto del mazo, determine la respuesta 
del yunque después del impacto. Suponga que el coeficiente de restitución entre el yunque y el mazo es de 0.4. 


Solución: Primero aplicamos el principio de conservación de la cantidad de movimiento y la definición del 
coeficiente de restitución para encontrar la velocidad inicial del yunque. Sean v,, y v,,, respectivamente, las 
velocidades del mazo justo antes y después del impacto. Asimismo, sean v,¡ y V,o las velocidades del yunque 
justo antes y después del impacto, respectivamente (figura 2.29(b)). Observe que el desplazamiento del yun- 
que se mide a partir de su posición de equilibrio estático y que todas las velocidades se consideran positivas 
cuando actúan en descenso. El principio de conservación de la cantidad de movimiento (momento) da 


M(va = Var) 5 mv, => va) (E.1) 


! 
il y 


(a) (b) Figura 2.29 Martillo de forja. 
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donde v,¡ = 0 (el yunque está en reposo antes del impacto) y v,, se determina igualando su energía cinética 
justo antes del impacto a su energía potencial antes de que caiga desde una altura h = 2 m: 


1 
¿ma = mgh (E.2) 


va = VW2gh = V2 x 9.81 X 2 = 6.26099 m/s 


Por lo tanto, la ecuación (E.1) se hace 


5000 1000 
) = ¿2 =S 
9.81 Wa 0) 9.81 (6 6099 v2) 
es decir, 
510.204082 v¿, = 638.87653 — 102.040813 v;, (E.3) 


La definición del coeficiente de restitución (r) produce 
Vaz — Y, 
ON al 12 E. 4) 
Var — Vr 


es decir, 


Va — Y 
0.4 = 
( = a) 


lo que implica, 
Va? = Vp + 2.504396 (E.S) 


La solución de las ecuaciones (E.3) y (E.5) da por resultado 


va = 1.460898 m/s; Y = —1.043498 m/s 


Por lo tanto, las condiciones iniciales del yunque están dadas por 


xo =0; xo = 1.460898 m/s 
El coeficiente de amortiguamiento es igual a 


C 1000 


£ = = 
2V/kM 2 lts» rn) 


9.81 


= 0.0989949 


Las frecuencias naturales no amortiguadas y amortiguadas del yunque son 


A] 
Ejemplo 2.11 
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5x 100 
(22) 
9.81 


w4 = 0, VI — (2 = 98.994949V1 — 0.0989949? = 98.024799 rad/s 


= 98.9949409 rad/s 


La ecuación (2.72) da la respuesta del desplazamiento resultante del yunque: 


a xo 
x(1) = e 2! sen w¿Í 
04 


= ¿79799991 (0,01490335 sen 98.024799 1 jm 


Amortiguador para una motocicleta 


Se ha de diseñar un amortiguador subamortiguado para una motocicleta de 200 kg de masa (figura 2.30(a)). 
Cuando el amortiguador se somete a una velocidad inicial debido a un bache, la curva de desplazamiento- 
tiempo resultante debe ser como la que se muestra en la figura 2.30(b). Encuentre las constantes de rigidez 
y amortiguamiento necesarias del amortiguador si el periodo de vibración amortiguada es de 2 s y se ha de 
reducir la amplitud x, a un cuarto en un medio ciclo (es decir, x, 5 = x,/4). Encuentre también la velocidad 
inicial mínima que produce un desplazamiento máximo de 250 mm. 


Procedimiento: Utilizamos la ecuación para el decremento logarítmico en función de la relación de amorti- 
guamiento, la ecuación para el periodo de vibración amortiguada, el tiempo correspondiente al desplazamiento 
máximo para un sistema subamortiguado y la envolvente que pasa por los puntos máximos de un sistema 
subamortiguado. 


(a) (b) 


Figura 2.30 Amortiguador de una motocicleta. 
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Solución: Como x,5 = x1/4,x, = x,5/4 = x,/16. Por consiguiente el decremento logarítmico es 


2rTÍÉ 
Vi? 


5 =In (2) In(16) = 2.7726 (E.1) 


X2 


a partir del cual se encuentra el valor de 4 como £ = 0.4037. El periodo de vibración amortiguada es de 2 s. 
Por consiguiente 


2 27 27 
=174= = 
Ñ ed 0, Y Ss P 
2 
0 = E = 3.4338 rad/s 


2V/1 — (0.4037)? 

La constante de amortiguamiento crítico se obtiene como: 

Cc. = 2m0, = 2(200)(3.4338) = 1373.54 N-s/m 
Por tanto, la constante de amortiguamiento resulta de: 

c= £c. = (0.4037)(1373.54) = 554.4981 N-s/m 
y la rigidez por 

k = mw? = (200)(3.4338)? = 2358.2652 N/m 
El desplazamiento de la masa alcanzará su valor máximo en el instante 1,, dado por 
sen 0,t = vVi=2 

(Vea el problema 2.99). Esto da 


sen wyt; = sen 11, = VW1 — (0.4037)? = 0.9149 


sen”!(0.9149) 
4 = —— 2 = 0.3678 seg 


T 


La envolvente que pasa por los puntos máximos (vea el problema 2.99) está dado por 


x= V1-= PXe ton* (E.2) 
Como x = 250 mm, la ecuación (E.2) da en el instante £; 


0.25 == N /1 az (0.4037)? X e (0.4037) (3.4338)(0.3678) 


Ca 
Ejemplo 2.12 
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X = 0.4550 m 
La velocidad de la masa se obtiene diferenciando el desplazamiento 
x(1) = Xe “% sen w,t 


como 


x(0) = Xe “%t(—£0m, sen w¿ + 0, Cos wyt) (E.3) 


Cuando f = O, la ecuación (E.3) da 


xt =0) = ko = Xoy = Xw, VI — ¿2 = (0.4550)(3.4338) V1 — (0.4037)? 


= 1.4294 m/s 


Análisis de un cañón 


En la figura 2.31 [2.8] se muestra el diagrama de un cañón. Cuando se dispara, gases a alta presión en el in- 
terior del cañón aceleran el proyectil a una velocidad muy alta. La fuerza de reacción empuja el cañón en la 
dirección opuesta a la del proyectil. Como lo deseable es que el cañón esté en reposo en el más corto tiempo 
posible sin que oscile, se hace que retroceda hacia un sistema de resorte y amortiguador críticamente amorti- 
guado llamado mecanismo de retroceso. En un caso particular, el cañón y el mecanismo de retroceso tienen 
una masa de 500 kg con un resorte de retroceso de 10,000 N/m de rigidez. El cañón retrocede 0.4 m cuando 
se dispara. Encuentre (1) el coeficiente de amortiguamiento crítico del amortiguador, (2) la velocidad de 
retroceso inicial del cañón, y (3) el tiempo que requiere el cañón para regresar a 0.1 m de su posición inicial. 


Solución: 
1. La frecuencia natural no amortiguada del sistema es 


Ik /10,000 
0, = = = 4,4721 rad/s 
m 500 


Proyectil 


Mecanismo de retroceso 
(resorte y amortiguador) 


Figura 2.31 Retroceso de un cañón. 
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y el coeficiente de amortiguamiento crítico (ecuación 2.65) del amortiguador es 
C. = 2m0, = 2(500)(4.4721) = 4472.1 N-s/m 
2. La ecuación (2.78) da la respuesta de un sistema críticamente amortiguado: 


x(t) = (C; + Cat)e=o0! (E.1) 


donde C¡ = xo y C2 = Xy + 0, Xp. El tiempo 1, en que x(1) alcanza un valor máximo se obtiene haciendo 
x(t) = 0. La diferenciación de la ecuación (E.1) da 


x(0) = Cae ont =S on C; + Cate ont 


Por consiguiente, x(1) = O da por resultado 


psa dl E2 
a E (E.2) 


En este caso, xy = C¡ = 0; por consiguiente, la ecuación (E.2) conduce af, = 1/w,. Como el valor máximo 
de x(1) o la distancia de retroceso deben ser x;,,, = 0.4 m, tenemos 


Xmáx x(t = t1) = Cote nt = HO al 0 
Xo = Xmáx0pe = (0.4)(4.4721) (2.7183) = 4.8626 m/s 


3. Si £, indica cuánto tiempo requiere el cañón para regresar a 0.1 m de su posición inicial, tenemos 


0.1 = Cape “nt2 = 4862610 +Mln (E.3) 


La solución de la ecuación (E.3) da t, = 0.8258 s. 


La ecuación (2.59) rige la vibración libre de un sistema de resorte-masa-amortiguador viscoso de 
un solo grado de libertad que se muestra en la figura 2.21: 


Raíces de la 


ecuación 


mx +cx+kx=0 (2.106) 


característica 


Si es necesario, se pueden pasar por alto las secciones 2.7 y 2.8 sin que se pierda la continuidad. 


2.7.2 


Representa- 
ción gráfica 
de raíces y 
soluciones 
correspon- 
dientes 
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cuya ecuación característica se expresa como (ecuación (2.61)): 


ms*.+cos+k=0 (2.107) 


$ +2(05+0=0 (2.108) 


Las raíces de esta ecuación característica, llamadas raíces características, o simplemente raíces, 
nos ayudan a entender el comportamiento del sistema. Las ecuaciones (2.62) y (2.68) dan las raíces 
de las ecuaciones (2.107) o (2.108): 


=Cc + c? — 4mk 
$1, 2 = En (2.109) 


5,5 =—L0, + ¡0 V1- E (2.110) 


Las raíces dadas por la ecuación (2.110) se pueden trazar en un plano complejo, también conocido 
como plano s, indicando la parte real a lo largo del eje horizontal, y la parte imaginaria a lo largo 
del eje vertical. Es preciso observar que la respuesta del sistema está dada por 


x(t) = Cie! + Cje%2 (Q.111) 


donde C, y C, son constantes; si examinamos las ecuaciones (2.110) y (2.111) se pueden hacer las 
siguientes observaciones: 


1. Como el exponente de un número negativo real mayor (como e” 21) decae más rápido que el ex- 
ponente de un número negativo real menor (como e”5), las raíces que quedan más a la izquierda 
en el plano s indican que las respuestas correspondientes decaen más rápido que las asociadas 
con raíces más cercanas al eje imaginario. 

2. Si las raíces tienen valores reales positivos de s, es decir, las raíces quedan en la mitad dere- 
cha del plano s, la respuesta correspondiente crece exponencialmente y por consiguiente será 
inestable. 

3. Si las raíces quedan en el eje imaginario (con valor real cero), la respuesta correspondiente será 

naturalmente estable. 

Si la parte imaginaria de las raíces es cero, la respuesta correspondiente no oscilará. 

5. La respuesta del sistema presentará un comportamiento oscilatorio sólo cuando las partes ima- 

ginarias de las raíces sean no cero. 

Cuanto más a la izquierda queden las raíces en el plano s, más rápido decrecerá la respuesta 

correspondiente. 

Cuanto mayor sea la parte imaginaria de las raíces, más alta será la frecuencia de oscilación de 

la respuesta correspondiente del sistema. 


» 


A 


a 


La figura 2.32 muestra algunas localizaciones representativas de las raíces características en el 
plano s y las respuestas correspondientes [2.15]. Las características que describen el compor- 
tamiento de la respuesta de un sistema incluyen la naturaleza oscilatoria, la frecuencia de oscilación 
y el tiempo de respuesta. Estas características son inherentes al sistema (depende de los valores de 
m, C y k) y están determinadas por las raíces características del sistema pero no por las condiciones 
iniciales. Las condiciones iniciales determinan sólo las amplitudes y ángulos de fase. 
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2.8.1 
E 


Interpreta- 
ciones de «,,, 
Wq ¿y 7 en el 
plano s 


ESTABLE INESTABLE 
(SEMIPLANO IZO.) Im (s) (SEMIPLANO DER.) 
.— A -e -e. ah e 
.— A -e. -e. yl =- 
2 . - -e do 


Figura 2.32 Ubicaciones de raíces características (e) y la respuesta correspondiente del sistema. 


Aunque las raíces s, y s, aparecen como conjugados complejos, sólo consideramos las raíces en la 
mitad superior del plano s. La raíz s, aparece como el punto A con el valor real como £w,, y el valor 
complejo w, W1 — £ 2. de modo que la longitud OA es o, (figura 2.33). Por lo tanto, las raíces que 
se encuentran en el círculo de radio w,, corresponden a la misma frecuencia natural (w,,) del sistema 
(PAO significa un cuarto del círculo). Por lo tanto, los círculos concéntricos diferentes representan 
sistemas con frecuencias naturales diferentes, como se muestra en la figura 2.34. La línea horizontal 
que pasa por el punto A corresponde a la frecuencia natural amortiguada, w¿ = w,Wl1 = £ 2. Así 
pues, las líneas paralelas al eje real indican sistemas con frecuencias naturales amortiguadas dife- 
rentes, como se muestra en la figura 2.35. 

Se puede ver, por la figura 2.33, que el ángulo formado por la línea OA con el eje imaginario 
lo da 


¿0 
sen Ó = =Í£ (2.112) 
w 


0 =sen!£ (2.113) 


Por lo tanto, las líneas radiales que pasan por el origen corresponden a relaciones de amorti- 
guamiento diferentes, como se muestra en la figura 2.36. Por consiguiente, cuando ¿ = 0, no 
hay amortiguamiento (0 = 0) y la frecuencia natural amortiguada se reducirá a la frecuencia natural 
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Figura 2.33 Interpretaciones de 0, 0, y £. 


Figura 2.34 vw, en el plano s. 
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Figura 2.35 w, en el plano s. 
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Figura 2.36 / en el plano s. 


no amortiguada. Asimismo, cuando ¿ = 1, tenemos amortiguamiento crítico y la línea radial queda 
alo largo del eje real negativo. La constante de tiempo, 7, del sistema, se define como 
1 


En (2.114) 


7 


y, por consiguiente, la distancia DO o AB representa el recíproco de la constante de tiempo Z¿w, = 


1 

a 
Por consiguiente, líneas diferentes paralelas al eje imaginario indican los recíprocos de constante de 
tiempo diferentes (figura 2.37). 


2.8.2 


Lugar 
geométrico 
de las raíces 
y variaciones 
de parámetro 


2.8 Variaciones de parámetros y representaciones del lugar geométrico de las raíces 167 


Figura 2.37 7 en el planos. 


Una gráfica que muestra cómo los cambios en uno de los parámetros del sistema modificarán las 
raíces de la ecuación característica del sistema se conoce como gráfica del lugar geométrico de 
las raíces. El método del lugar geométrico de las raíces es un poderoso método de análisis y diseño 
para determinar la estabilidad y respuesta transitoria de un sistema. Para un sistema vibratorio, 
el lugar geométrico de las raíces se puede usar para describir cualitativamente el desempeño del 
sistema a medida que cambian varios parámetros, como la masa, la constante de amortiguamiento 
O la constante de resorte. En el método del lugar geométrico de las raíces, la trayectoria o el lugar 
geométrico de las raíces de la ecuación característica se traza sin encontrar en realidad las raíces 
mismas. Esto se logra con un conjunto de reglas que conducen a una gráfica razonablemente pre- 
cisa en un tiempo relativamente corto [2.8]. Estudiamos el comportamiento del sistema variando 
un parámetro, entre la relación de amortiguamiento, la constante de resorte y la masa, a la vez en 
función de las ubicaciones de sus raíces características en el plano s. 


Variación de la relación de amortiguamiento: Variamos la constante de amortiguamiento desde 
cero hasta infinito y estudiamos la migración de las raíces características en el plano s. Para esto, 
utilizamos la ecuación (2.109). Observamos que no es necesario considerar los valores negativos 
de la constante de amortiguamiento (c < 0), porque producen raíces situadas en el semiplano real 
positivo que corresponden a un sistema inestable. Por lo tanto, iniciamos con c = O para obtener, a 
partir de la ecuación (2.109), 


V—4mk k 
593 =+ ” = +, = ti0, (2.115) 
: 2m m 


Por lo tanto, las ubicaciones de las raíces características se inician en el eje imaginario. Como 
las raíces aparecen en pares conjugados complejos, nos concentramos en el semiplano imaginario 
superior y luego localizamos las raíces en el semiplano imaginario inferior como imágenes de es- 
pejo. Manteniendo constante la frecuencia natural no amortiguada (w,,), variamos la constante de 
amortiguamiento c. Se nota que las partes real e imaginaria de las raíces de la ecuación (2.109) se 
pueden expresar como 


a y A 


2.116 
2m ( ) 


Vámk — c? nz 
c o - a 1- ie = 0 


168 Capítulo 2 Vibración libre de sistemas de un solo grado de libertad 


para 0 < £< 1, encontramos que 
+= wm (2.117) 
Como «,, se mantiene fija, la ecuación (2.117) representa la ecuación de un círculo con radio r = 


w,, en el plano da (real) y plano w, (imaginario). El vector radio r = «w, formará un ángulo 6 con el 
eje imaginario positivo con 


1097] 
send =—=0Q (2.118) 
0, 
PET JE (2.119) 
0, 0, 
con 
a=V1-( (2.120) 


Por lo tanto, las dos raíces describen lugares geométricos o trayectorias en la forma de arcos circu- 
lares a medida que la relación de amortiguamiento se incrementa desde cero hasta la unidad, como 
se muestra en la figura 2.38. La raíz con parte imaginaria positiva se mueve en dirección contraria 
a la de las manecillas del reloj, mientras que la raíz con parte imaginaria negativa se mueve en 
la dirección de las manecillas del reloj. Cuando la relación de amortiguamiento (£) es igual a 1, los 
dos lugares geométricos coinciden, lo que indica que las dos raíces coinciden, es decir, la ecuación 
característica tiene raíces repetidas. A medida que incrementamos la relación de amortiguamiento 
más allá de la unidad, el sistema se vuelve sobreamortiguado y, como se vio en la sección 2.6, las 


Eje imaginario 


Eje real 


$) =-0 A 
(r>0) para¿>1lparag>11 


Figura 2.38 Gráfica del lugar geométrico de las raíces con variación de la relación de amortiguamiento £. 


ETA] 
Ejemplo 2.13 
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dos raíces se vuelven reales. Por las propiedades de una ecuación cuadrática vemos que el pro- 
ducto de dos raíces es igual al coeficiente de la menor potencia de s (la cual es (0? en la ecuación 
(2.108). 

Como el valor de w, se mantiene constante en este estudio, el producto de las dos raíces es una 
constante. Con valores crecientes de la relación de amortiguamiento (Z) una raíz se incrementará y 
la otra se reducirá, con el lugar geométrico de cada raíz en el eje real negativo. Por lo tanto, una 
raíz tenderá a —oo y la otra tenderá a cero. Los dos lugares geométricos se unirán o coincidirán 
en un punto, conocido como punto de escape en el eje real negativo. Las dos partes de los lugares 
geométricos que quedan en el eje real negativo, una desde el punto P hasta —oo y la otra desde el 
punto P hasta el origen se conocen como segmentos. 


Estudio de las raíces con variación de c 


Trace el diagrama del lugar geométrico de las raíces del sistema regido por la ecuación 


332 +c5+27=0 (E.1) 
variando el valor de c > 0. 


Solución: Las raíces de la ecuación (E.1) resultan de 


—=c + Ve? — 324 


S12 = 6 (E.2) 


Iniciamos con un valor de c = 0. En c = 0, las raíces son s¡ , = +31. Estas raíces se muestran como puntos en 
el eje imaginario de la figura 2.39. Al utilizar una secuencia creciente de valores de c, la ecuación (E.2) da las 
raíces como se indica en la tabla 2.1. 


c=0 


Figura 2.39 Grafica del lugar geométrico de las raíces con variación de la constante de amortiguamiento (c). 
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Se ve que las raíces permanecen como conjugados complejos a medida que c se incrementa hasta un va- 
lor de c = 18. En c = 18, las dos raíces se vuelven reales e idénticas con un valor de -3.0. A medida que c se 
incrementa más allá de un valor de 18, las raíces permanecen distintas con valores reales negativos. Una raíz 
se vuelve más y más negativa y la otra se vuelve menos y menos negativa. Por lo tanto, a medida que c — 00, 
una raíz tiende a —oo en tanto que la otra tiende a O. Estas tendencias de las raíces se muestran en la figura 2.39. 


Tabla 2.1 

Valor de c Valor de sy; Valor de s, 

0 + 31 -31 

2 0.3333 + 2.9814: 0.333 — 2.9814i 

+ —0.6667 + 2.9721i —0.6667 — 2.9721i 
6 1.0000 + 2.8284: 1.0000 — 2.8284: 
8 1.3333 +2.6874i 1.3333 — 2.6874i 
10 1.6667 + 2.4944¡ —1.6667 — 2.4944 
12 2.0000 + 2.2361i —2.0000 — 2.2361: 
14 2.3333 + 1.88561i 2.3333 — 1.88561i 
16 2.6667 + 1.3744 2.6667 — 1.3744 
18 3.0000 3.0000 

20 1.8803 4.7863 

30 — 1.0000 9.0000 

40 0.7131 -12.6202 

50 5587 —16.1079 

100 0.2722 —33.0611 

1000 0.027 -333.3063 


Variación de la constante de resorte: Como la constante de resorte no aparece explícitamente en 
la ecuación (2.108), consideramos una forma específica de la ecuación característica (2.107) como: 


$ +168+k=0 (2.121) 


Las raíces de la ecuación (2.121) son 


—16 + V256 — 4k 
a e = -8 + V64 — k 


512 (2.122) 


Como la rigidez de resorte no puede ser negativa para sistemas vibratorios reales, consideramos 
la variación de los valores de k desde cero hasta infinito. La ecuación (2.122) muestra que para 
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0 =Kk< 64, las dos raíces son reales e idénticas. A medida que k se hace mayor que 64, las raíces 
se vuelven conjugados complejos. Las raíces correspondientes a valores diferentes de k se muestran 
en la tabla 2.2. Las variaciones de las dos raíces se trazan (como puntos) como se muestra en la 
figura 2,40. 


Variación de la masa: Para hallar la migración de las raíces con una variación de la masa m, con- 
sideramos una forma específica de la ecuación característica, la ecuación (2.107), como 


ms? + 145+20=0 (2.123) 


cuyas raíces son 


—14 + V196 — 80m 
52 = 2 (2.124) 


Como no es necesario considerar los valores negativos ni el valor cero de la masa para sistemas 
físicos, variamos el valor de m en el rango 1 <= m < 00. Algunos valores de m y las raíces corres- 
pondientes dadas por la ecuación (2.124) se muestran en la tabla 2.3. 

Se ve que ambas raíces son negativas con valores (— 1.6148, —12,3852) param= 1 y (— 2, — 5) 
para m = 2. Se observa que la raíz mayor se mueve hacia la izquierda y que la menor se mueve ha- 
cia la derecha, como se muestra en la figura 2.41. Se halla que las raíces mayor y menor convergen 
hacia el valor —2.8571 a medida que m se incrementa a un valor de 2.45. Más allá de este valor de m 
= 2,45, las raíces se vuelven conjugados complejos. A medida que el valor de m se incrementa des- 
de 2.45 hasta un valor grande ( — 00), los lugares geométricos de los dos conjugados complejos 
(raíces) se muestran por medio de la curva (círculo) que se muestra en la figura 2.41. Para m — 00, 
ambas raíces conjugadas complejas convergen a cero (s,, s, —= 0). 


Tabla 2.2 

Valor de k Valor de s; Valor de s, 

0 0 -16 

16 1.0718 -14.9282 

32 2.3431 -13.6569 

48 -4 12 

64 8 =8 

80 8 + 4i -8 — 4¡ 

96 —8 + 5.6569i —8 — 5.6569 
112 —8 + 6.92821 —8 — 6.9282i 


128 8 + 8i =8 — 81 
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k = 128 


Figura 2.40 Gráfica del lugar geométrico de las raíces con variación de la constante de resorte (k). 


Tabla 2.3 

Valor de m Valor de sy Valor de s, 

1 1.6148 -12.3852 

2 2.0 5.0 

2.1 2.0734 4.5932 

2.4 2.5 =3.3333 

2.45 2.871 2.871 

2.5 2.8 + 0.4000 2.8 + 0.4000 

3 2.3333 + 1.1055i 2.3333 — 1.1055i 
5 —1.4 + 1.4283: —1.4 — 1.4283: 

8 0.8750 + 1.3169 0.8750 — 1.3169 
10 0.7000 + 1.22881 0.7000 — 1.22881 
14 —0.5000 + 1.08561 0.5000 — 1.08561 
20 0.3500 + 09367 0.3500 — 093671 
30 0.2333 + 0.7824i 0.2333 — 0.7824i 
40 0.1750 + 06851i 0.1750 — 06851: 
50 0.1400 + 0.61671 0.1400 — 0.6167i 
100 0.0700 + 0.4417 —0.0700— 0.4417 
1000 0.0070 + 0.1412: 0.0070 — 0.14121 


2.9 Vibración libre con amortiguamiento de Coulomb 173 


Migración de s¡ 
a medida que m 
se incrementa 


N 


(para m > 0) 


-6 =5 -4 sl 


2.8571 


(para m = 2,45) : 


Migración de s» 
a medida que m 
se incrementa 


Figura 2.41 Curva del lugar geométrico de las raíces con variación de la masa (m). 


En muchos sistemas mecánicos se utilizan amortiguadores de Coulomb o de fricción seca por su 
sencillez y comodidad mecánica [2.9]. Inclusive, en estructuras vibratorias, siempre que los com- 
ponentes se deslizan entre sí, el amortiguamiento de fricción seca aparece internamente. Como se 
manifestó en la sección 1.9, el amortiguamiento de Coulomb surge cuando los cuerpos se deslizan 
sobre superficies secas. La ley de Coulomb de fricción seca establece que, cuando dos cuerpos es- 
tán en contacto, la fuerza requerida para producir deslizamiento es proporcional a la fuerza normal 
que actúa en el plano de contacto. Por lo tanto, la fuerza de fricción F' se expresa como 


F =uN = yW = umg (2.125) 


donde N es la fuerza normal, igual al peso de la masa (W = mg) y p es el coeficiente de desli- 
zamiento o fricción cinética. El valor del coeficiente de fricción (qu) depende de los materiales en 
contacto y de la condición de las superficies en contacto. Por ejemplo, 4 =0.1 para metal sobre 
metal (lubricado), 0.3 para metal sobre metal (no lubricado), casi 1.0 para caucho sobre metal. La 
fuerza de fricción actúa en una dirección opuesta a la dirección de la velocidad. En ocasiones al 
amortiguamiento de Coulomb se le conoce como amortiguamiento constante, puesto que la fuerza 
de amortiguamiento es independiente del amortiguamiento del desplazamiento y la velocidad; de- 
pende sólo de la fuerza normal N entre las superficies deslizantes. 
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2.9.1 


Ecuación de 
movimiento 


Considere un sistema de un solo grado de libertad con fricción seca como se muestra en la figura 
2.42(a). Como la fuerza de fricción varía con la dirección de la velocidad, tenemos que considerar 
dos casos, como se indica en las figuras 2.42(b) y (c). 


Caso 1. Cuando x y dx/dt son positivas o cuando x es negativa y dx/dt es positiva (es decir, en el 
semiciclo durante el cual la masa se mueve de izquierda a derecha), la ecuación de movimiento se 
obtiene aplicando la segunda ley del movimiento de Newton (vea la figura 2.42(b)): 


mx==—kx=p uN o mx+kx=-—uN (2.126) 


Ésta es una ecuación diferencial no homogénea de segundo grado. La solución se verifica sustitu- 
yendo la ecuación (2.127) en la ecuación (2.126): 


pN 
x(t) = A¡ cos 0,1 + Az sent — va (2.127) 


donde w,, = V k/m es la frecuencia de vibración y A, y A, son constantes cuyos valores dependen 
de las condiciones iniciales de este semiciclo. 


Caso 2. Cuando x es positiva y dx/dt es negativa o cuando x es negativa y dx/dt es negativa (es 
decir, en el semiciclo durante el cual la masa se mueve de derecha a izquierda), la ecuación de mo- 
vimiento se deriva desde la ecuación 2.42(c) como 


—kx+uN =mx O mx+kx=uN (2.128) 
La solución de la ecuación (2.128) es 
pN 
x(1) = Azcos 0,1 + Aysenoyt + e (2.129) 


donde Az y Aj son constantes que se tienen que hallar a partir de las condiciones iniciales de este 
semiciclo. El término uN/k que aparece en las ecuaciones (2.127) y (2.129) es una constante que 
representa el desplazamiento virtual del resorte sometido a la fuerza uN, aplicada como una fuerza 
estática. Las ecuaciones (2.127) y (2.129) indican que en cada semiciclo el movimiento es armóni- 
co, con la posición de equilibrio cambiando de uN /k a—(uN /k) cada medio ciclo, como se muestra 
en la figura 2.43. 


A y 
+ kx «— m ====>x ki_— m —xíx 
Ñ , A => uN 


(a) (b) (c) 


Figura 2.42 Sistema de resorte y masa con amortiguamiento de Coulomb. 


2.9.2 
a 


Solución 
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Las ecuaciones (2.126) y (2.128) se pueden expresar como una sola ecuación (aplicando N = mg): 
mx + pmg sgn(x) + kx=0 (2.130) 


donde sgn(y) se conoce como función signum (o signo), cuyo valor se define como 1 para y > 0, —1 
para y < 0, y 0 para y = 0. Se ve que la ecuación (2.130) es una ecuación diferencial no lineal para 
la cual no existe una solución analítica simple. Se pueden utilizar métodos numéricos para resolver la 
ecuación (2.130) de manera cómoda (vea el ejemplo 2.21). Sin embargo, la ecuación (2.130) se 
puede resolver analíticamente si dividimos el eje de tiempo en segmentos separados por x = 
(es decir, intervalos de tiempo con diferentes direcciones de movimiento). Para hallar la solución 
siguiendo este procedimiento, supongamos las condiciones iniciales como 


x(r=0)=0 (2.131) 


Esto es, el sistema se inicia con velocidad y desplazamiento cero xq en el instante + = 0. Como 
x = xy en el instante £ = 0, el movimiento se inicia de derecha a izquierda. Sean xp, X¡, X2, ... las 
amplitudes del movimiento en semiciclos sucesivos. Si utilizamos las ecuaciones (2.129) y (2.131), 
podemos evaluar las constantes Az y Aj: 


uN 


Az = : A¿=0 
3 X0 Ñ 4 
Por lo tanto, la ecuación (2.129) se escribe como 
N N 
x(1) = (a = e) cos (yt + > (2.132) 


Figura 2.43 Movimiento de la masa con amortiguamiento de Coulomb. 
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Esta solución es válida sólo para el semiciclo dado, es decir para 0 < 1 < 11/0,,. Cuando t = 7/0, 
la masa estará en su posición extrema izquierda y su desplazamiento con respecto a la posición de 
equilibrio se determina con la ecuación (2.132): 


TT uN AN 2u4N 
x=x|1t= =| xo cos TT + = =| xo 
O k k k 


Como el movimiento se inició con un desplazamiento de x = xy y, en un semiciclo, el valor de x se 
volvió — [x, — (uN /k)], la reducción de la magnitud de x en el tiempo 7/w, es 2uN /k. 

En el segundo semiciclo, la masa se mueve de izquierda a derecha, así que se tiene que utilizar 
la ecuación (2.127). Las condiciones iniciales en este semiciclo son 


] TT y 2u4N 
x(1 = 0) = valor de x en el instante 1 = — en la ecuación (2.132) = X0 n 
0, 


x(t = 0) = valor de x en el instante t = = en la ecuación. (2.132) 
0 


pN TT 
= y valor de —0,| xy = =— | seno,tent =—p=0 
k On 


Por lo tanto, las constantes en la ecuación (2.127) son 


3uN 
A =4p + ie E A 
k 
de modo que la ecuación (2.127) se escribe como 
3UN N 
x(t) = (a si 12) Code ES (2.133) 


Esta ecuación es válida sólo para el segundo semiciclo, es decir, para 7/0, $ t<211/0,. Al final 
de este semiciclo el valor de x(t) es 


TT a 4uN 
x2 = x| 1 = — ] en la ecuación (2.133) = xp — E 


y . TT 
x| 1 = — | en la ecuación (2.133)= 0 


0 


Éstas se convierten en las condiciones iniciales para el tercer semiciclo, y el procedimiento con- 
tinúa hasta que el movimiento se detiene. El movimiento cesa cuando x, < uN/k, puesto que la 
fuerza de restauración ejercida por el resorte (kx) será entonces menor que la fuerza de fricción uN. 
Por lo tanto, el número de semiciclos (r) que transcurren antes de que el movimiento cese es 
24N. — uN 
E o 


k k 


2.9.3 
A A 


Sistemas 
torsionales 
con amorti- 
guamiento 
de Coulomb 
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es decir, 


Po O (2.134) 


Observe las siguientes características de un sistema con amortiguamiento de Coulomb: 


1. La ecuación de movimiento es no lineal con amortiguamiento de Coulomb, en tanto que es lineal 
con amortiguamiento viscoso. 

2. La frecuencia natural del sistema no se altera si se agrega el amortiguamiento de Coulomb, 
mientras se reduce con la adición de amortiguamiento viscoso. 

3. El movimiento es periódico con amortiguamiento de Coulomb, mientras que puede ser no perió- 
dico en un sistema viscosamente amortiguado (sobreamortiguado). 

4. El sistema entra en reposo después de un cierto tiempo con amortiguamiento de Coulomb, mien- 
tras que el movimiento teóricamente continúa por siempre (tal vez con una amplitud infinitesi- 
malmente pequeña) con amortiguamiento viscoso y de histéresis. 

5. La amplitud se reduce linealmente con amortiguamiento de Coulomb, mientras que se reduce 
exponencialmente con amortiguamiento viscoso. 

6. En cada ciclo sucesivo, la amplitud del movimiento se reduce en la cantidad 4uN/k, de modo 
que las amplitudes al final de cualquiera de los dos ciclos consecutivos están relacionadas: 


4uN 
Xm = Xm-=1 7 ko (2.135) 


A medida que la amplitud se reduce en una cantidad 4uN/k en un ciclo (es decir, en el tiempo 
271 /w,,), la pendiente de las líneas rectas envolventes (punteadas) en la figura 2.43 es 


4uN / 27 24N w, 
k On Tk 
Por lo común, la posición final de la masa se desplaza de su posición de equilibrio (x = 0) y 


representa un desplazamiento permanente en el cual la fuerza de fricción está enlazado. Un 
leve golpeteo hará que la masa llegue a su posición de equilibrio. 


Si un par de torsión de fricción constante actúa en un sistema torsional, la ecuación que rige las os- 
cilaciones angulares del sistema se deriva de una manera similar a las ecuaciones (2.126) y (2.128), 
como 


0 +k0=-—T (2.136) 


JÓ + k0 =7T (2.137) 
donde T indica el par de torsión de amortiguamiento constante (similar a uN para vibraciones linea- 
les). Las soluciones de las ecuaciones (2.136) y (2.137) son similares a las de las vibraciones lineales. 


En particular, la frecuencia de vibración es 


o == (2.138) 
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AAA 
Ejemplo 2.14 


y la amplitud del movimiento al final del semiciclo r-ésimo (0,) es 


2T 
0, = 0) =- r= (2.139) 
K; 


donde 0, es el desplazamiento angular inicial en £ = 0 (con 0=0ent= 0). El movimiento cesa 
cuando 


par (2.140) 


Coeficiente de fricción a partir de posiciones medidas de la masa 


| 
Ejemplo 2.15 


Un bloque de metal, colocado sobre una superficie rugosa, se une a un resorte y se le imparte un desplazamien- 
to inicial de 10 cm a partir de su posición de equilibrio. Después de cinco ciclos de oscilación en 2 s, se ve que 
la posición final del bloque está a 1 cm de su posición de equilibrio. Encuentre el coeficiente de fricción entre la 
superficie y el bloque de metal. 


Solución: Como se observó que en 2 s ocurrieron cinco ciclos de oscilaciones, el periodo (7,) es 2/5 = 0.4 s, 


Eo A O ke 2 2 ñ 
y por consiguiente la frecuencia de oscilación es w,, y/Z 7 = 04 = 15.708 rad/s. Como la amplitud 
" . 
de oscilación se reduce en 


4uN — 4umg 
ko k 


en cada ciclo, la reducción de amplitud en cinco ciclos es 


4um 
á => 5) 030 0.01 = 0.09 m 


0.09k 0.09%?  0.09(15.708)? 
Ñ E = = 0.1132 
20mg 208 20(9.81) 


p 


Polea sometida a amortiguamiento de Coulomb 


Una flecha de acero de 1 m de largo y 50 mm de diámetro tiene un extremo fijo y en otro tiene una polea de 
momento de inercia de masa de 25 kg-m?. Un freno de mano ejerce un par de torsión de fricción constante 
de 400 N-m alrededor de la circunferencia de la polea. Si la polea se desplaza 6” y luego se suelta, determine (1) 
la cantidad de ciclos antes de que la polea se detenga, y (2) la posición final de la polea. 
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1. La ecuación (2.140) da la cantidad de semiciclos que transcurren antes de que el movimiento angular de la 
polea cese: 


2T 


(E.1) 
k 


donde 0, = desplazamiento angular inicial = 6” = 0.10472 rad, k, = constante de resorte torsional de la 
flecha dada por 

(sx 100% (0.05) 
GJ 32 


7 = 49,087.5 N-m/rad 


y T = par de torsión de fricción constante aplicado a la polea = 400 N-m. La ecuación (E.1) da 


400 
10472 = === 
id (2) 
r= 


= 5.926 
800 
49,087.5 


Por lo tanto, el movimiento cesa después de seis semiciclos. 
2. 


La ecuación (2.120) da el desplazamiento angular después de seis semiciclos: 


40 
9 =0.10472 -6X2 9) = 0.006935 rad = 0.39734* 
49,087.5 


Por lo tanto, la polea se detiene a 0.39734* desde la posición de equilibrio en el mismo lado del despla- 
zamiento inicial. 


m 
2.10 


Considere el sistema de resorte y amortiguador viscoso de la figura 2.44(a). Para este sistema, la 
fuerza F necesaria para impartir un desplazamiento x(t) está dada por 


F=kx>w+cx 


(2.141) 
Para un movimiento armónico de frecuencia w y amplitud X, 


x(1) = X sen wt (2.142) 
Las ecuaciones (2.141) y (2.142) dan por resultado 


F(t) = kX sen ot + cXwcos wtf 


= kx + co Vx? — (X sen wtf)? 


= kx + co Vx -— Y (2.143) 


180 Capítulo 2 Vibración libre de sistemas de un solo grado de libertad 


yo) 


x(1) E(0) 


e 
(a) (0) 


Figura 2.44 Sistema de resorte y amortiguador viscoso. 


Cuando se traza F contra x, la ecuación (2.143) representa un lazo cerrado, como se muestra en la 
figura 2.44(b). El área del lazo indica la energía disipada por el amortiguador en un ciclo de movi- 
miento y se expresa como 


AW = pra 


La ecuación (2.144) también se derivó en la sección 2.6.4 (vea la ecuación (2.98). 

Como se enunció en la sección 1.9, el amortiguamiento originado por la fricción entre los pla- 
nos internos que deslizan o resbalan a medida que el material se deforma, se llama amortiguamiento 
de histéresis (o sólido o estructural). Éste hace que se forme un lazo de histéresis en la curva de 
esfuerzo-deformación o fuerza-desplazamiento (vea la figura 2.45(a)). La pérdida de energía en 
un ciclo de carga y descarga es igual al área encerrada por el lazo de histéresis [2.11-2.13]. La 
semejanza entre las figuras 2.44(b) y 2.45(a) se puede usar para definir una constante de amorti- 
guamiento de histéresis. Se encontró experimentalmente que la pérdida de energía por ciclo a causa 
de la fricción interna es independiente de la frecuencia pero aproximadamente proporcional al cua- 
drado de la amplitud. Para lograr este comportamiento observado a partir de la ecuación (2.144), se 
supone que el coeficiente de amortiguamiento c es inversamente proporcional a la frecuencia como 


27 /w 
/ (kX sen wt + cXwcos w1)(wX cos wt)dt 
0 


= mrwcX? (2.144) 


h 
c== (2.145) 


(09) 


donde h se conoce como constante de amortiguamiento de histéresis. Las ecuaciones (2.144) y 
(2.145) dan por resultado 


AW = mhx? (2.146) 


Rigidez compleja. En la figura 2.44(a), el resorte y el amortiguador están conectados en paralelo, 
y para un movimiento armónico general, x = Xeiot, la fuerza es 


F =kXe" + cwiXe'" = (k + ¡wc)x (2.147) 
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Esfuerzo (fuerza) 


Lazo de 
histéresis 


Descarga 


Deformación 
(desplazamiento) 


Área | 
x(1) E(0) 


(a) (b) 
Figura 2.45 Lazo de histéresis. 


Asimismo, si un resorte y un amortiguador de histéresis se conectan en paralelo, como se muestra 
en la figura 2.45(b), la relación fuerza-desplazamiento se expresa como 


F = (k + ih)x (2.148) 


donde 
¿h 
k+ih=k ra = k(1 +18) (2.149) 
se conoce como rigidez compleja del sistema y 8 = h/kes una constante que indica una medida de 
amortiguamiento sin unidades. 
Respuesta del sistema. En función de £, la pérdida de energía por ciclo se expresa como 


AW = kx? (2.150) 


Con amortiguamiento de histéresis se puede considerar que el movimiento es casi armónico (puesto 
que AW es pequeño), y la reducción de la amplitud por ciclo se determina utilizando un balance 
de energía. Por ejemplo, las energías en los puntos P y O (separadas por un semiciclo) en la figura 
2.46 están relacionadas como 


kXG  TkBXG  TkBXisos  KkXi+0s 
2 4 4 ES 


2+ 
O 2.151) 
Xi+05 2 TB 
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x(1) 


Figura 2.46 Respuesta de un sistema histeréticamente amortiguado. 
Asimismo, las energías en los puntos O y R resultan 
Xi+0.5 2 +78 
= (2.152) 
Xj+1 2-"B 


La multiplicación de las ecuaciones (2.151) y (2.152) da 


XxX;  2+TB_ 2- TPB +28 


=1+ = tant 2.153 
ía 08 2-28 Tf = constante ( ) 
El decremento logarítmico histerético se define como 
X; 
o = In = In (1 + 78) = 78 (2.154) 
Xj+1 


Como se supone que el movimiento es aproximadamente armónico, la frecuencia correspondiente 
está definida por [2.10]: 


w=, (2.155) 


La relación de amortiguamiento viscoso equivalente ¿., se determina igualando la relación del 
decremento logarítmico 0: 


pora arh 
Tí = T E 
B h 
===> 2.1 
ba ==>, (2.156) 


Por lo tanto, la constante de amortiguamiento equivalente c,, está dada por 
kh 

Cog = Colo =2Vmk E = BVm E (2.157) 
w w 


Observe que el método de encontrar un coeficiente de amortiguamiento viscoso equivalente 
para un sistema estructuralmente amortiguado es válido sólo para excitación armónica. El análisis 
anterior supone que la respuesta del sistema es aproximadamente armónica a la frecuencia w. 


AAA] 
Ejemplo 2.16 
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Estimación de la constante de amortiguamiento histerético 


Las mediciones experimentales en una estructura arrojaron los datos de fuerza-deflexión mostrados en la 
figura 2.47. A partir de estos datos, calcule la constante de amortiguamiento histerético 8 y el decremento 
logarítmico ó. 


Solución: 
Método: Tgualamos la energía disipada en un ciclo (área encerrada por el lazo de histéresis) a AW de la ecua- 


ción (2.146). 


Fuerza (N) 


Deflexión (mm) 


10 -8 -6 -4 2 0 2 4 6 8 10 


Fuerza (N) 


Deflexión (mm) 


Figura 2.47 Curva de fuerza- 
deflexión. 
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El área encerrada por la curva de histéresis proporciona la energía disipada en cada ciclo de carga completo. 
Cada cuadro de la figura 2.47 indica 100 X 2 = 200 N-mm. El área encerrada por el lazo se puede hallar como 
área ACB + área ABDE + área DFE = > (AB) (CG) + (ABNAE) + z (DEXFH) = 4 (1.25(1.8) + (1.2518) 
+ L (1.2510.8) = 12.25 unidades cuadradas. Esta área representa una energía de 12.25 X 200(1000 = 2.5 
N-m. A partir de la ecuación (2.146), tenemos 


AW = hx? = 2.5 N-m (E.1) 


Como la deflexión máxima X es de 0.008 m y la pendiente de la curva fuerza-deflexión (dada aproximadamen- 
te por la pendiente de la línea OF) es k = 400/8 = 50 N/mm = 50,000 N/m, la constante de amortiguamiento 
histéretico h es 


A 2 
E PR E > = 12,433.95 (E.2) 


TX? (0.008) 


y por consiguiente 


oh 12,433.95 — 0.248679 
B k 50,000 i 
El decremento logarítmico se puede hallar como 
9 = 1fB = T7(0.248679) = 0.78125 (E.3) 


Respuesta de una estructura de puente histeréticamente amortiguada 


La estructura de un puente se modela como un sistema de un solo grado de libertad con una masa equivalente 
de 5 X 105 kg y una rigidez equivalente de 25 X 10% N/m. Durante una prueba de vibración libre, se encontró 
que la relación de amplitudes sucesivas era de 1.04. Calcule la constante de amortiguamiento de la estructura 
(68) y la respuesta de vibración libre del puente. 


Solución: Utilizando la relación de amplitudes sucesivas, la ecuación (2.154) produce el decremento logarít- 
mico de histéresis (9) como 


3 = In = In(1.04) = In(1 + 8) 
Xj+1 


0.04 
1+7B8=10 o B==—=0.0127 


T 


El coeficiente de amortiguamiento viscoso equivalente (c¿¿) se determina a partir de la ecuación (2.157) como 


k k 
Ceg = pe = Ea = BV km (E.1) 
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Aprovechando los valores conocidos de la rigidez equivalente (k) y la masa equivalente (mn) del puente, la 
ecuación (E.1) da por resultado 


Cog = (0.0127) W(25 x 10%)(5 x 10%) = 44.9013 x 10% N-s/m 


La constante de amortiguamiento crítico equivalente del puente se calcula aplicando la ecuación (2.65) como 


e. = 2 Vkm = 2V(25 x 105)(5 x 105) = 7071.0678 x 10* N-s/m 


Como C,g < C¿, el puente está subamortiguado y por consiguiente la ecuación (2.72) da su respuesta de vibra- 
ción libre como 


Xo + L0,x 
x(1) = col cos V1— ¿ot + 0 + S0nto sin V1 — E o. 
vi= ¿o 


donde 


C 40.9013 x 107 
¿== = 0.0063 


Ce  7071.0678 x 107 


y Xp Y Xy indican el desplazamiento y la velocidad iniciales al comenzar la vibración libre. 


2.11 


La estabilidad es una de las características más importantes de cualquier sistema vibratorio. Aun 
cuando el término estabilidad se puede definir de muchas maneras según la clase de sistema o 
el punto de vista, consideramos la definición de sistemas lineales e invariables con el tiempo (es 
decir, sistemas cuyos parámetros m, c y k no cambian con el tiempo). Un sistema se define como 
asintóticamente estable (llamado estable en literatura de controles) si su respuesta de vibración 
libre tiende a cero a medida que el tiempo tiende a infinito. Un sistema se considera inestable si su 
respuesta de vibración libre crece ilimitadamente (tiende a infinito) a medida que el tiempo tiende a 
infinito. Por último, se dice que un sistema es estable (llamado marginalmente estable en literatura 
de controles) si su respuesta de vibración libre ni decae ni crece, sino que permanece constante u 
oscila a medida que el tiempo tiende a infinito. Es evidente que un sistema inestable cuya respuesta 
de vibración libre crece sin límites puede dañar el sistema, las propiedades adyacentes y la vida 
humana. Usualmente, los sistemas dinámicos se diseñan con límites para impedir que las respuestas 
crezcan sin límite. 

Como se verá en los capítulos 3 y 4, la respuesta total de un sistema vibratorio, sometido a 
fuerzas y/o excitaciones externas, se compone de dos partes: la respuesta forzada y la respuesta de 
vibración libre. Para tales sistemas, las definiciones de sistemas asintóticamente estables, inestables 
y estables antes dadas siguen siendo válidas. Esto implica que, para sistemas estables, únicamente 
la respuesta forzada permanece a medida que la respuesta de vibración se acerca a cero al tender el 
tiempo a infinito. 
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La estabilidad se puede interpretar en función de las raíces características del sistema. Como se 
vio en la sección 2.7 las raíces situadas en el semiplano izquierdo dan o un decaimiento exponencial 
puro o respuestas de vibración libre sinusoidales amortiguadas. Estas respuestas decaen a cero a 
medida que el tiempo tiende a infinito. Por lo tanto, los sistemas cuyas raíces características quedan 
en la mitad izquierda del plano s (con una parte negativa real) serán asintóticamente estables. Las 
raíces que quedan en la mitad derecha del semiplano dan por resultado o respuestas de vibración li- 
bre puras exponencialmente crecientes, o respuestas de vibración libre senoidales exponencialmente 
crecientes. Estas respuestas de vibración tienden a infinito en cuanto el tiempo se acerca a infinito. 
Por lo tanto, los sistemas cuyas raíces características quedan en la mitad derecha del plano s (con 
una parte real positiva) serán inestables. Finalmente, las raíces que quedan en el eje imaginario del 
plano s producen oscilaciones enoidales puras como respuesta de vibración libre. La amplitud de 
estas respuestas ni se incrementa ni disminuye a medida que el tiempo se incrementa. Por lo tanto, 
los sistemas cuyas raíces características quedan en el eje imaginario del plano s (con parte real cero) 
serán estables.3 


Notas: 


1. Es evidente, por la definición dada, que los signos de los coeficientes de la ecuación caracterís- 
tica, ecuación (2.107), determinan el comportamiento de estabilidad de un sistema. Si hay cual- 
quier cantidad de términos negativos o si falta cualquier término en el polinomio en s, entonces 
una de las raíces será positiva, lo que producirá un comportamiento inestable del sistema, por 
ejemplo. Este aspecto se considera más a fondo en las secciones 3.11 y 5.8 en la forma del cri- 
terio de estabilidad de Routh-Hurwitz. 

2. En un sistema inestable, la respuesta de vibración libre puede crecer sin límite, sin oscilaciones 
o sin límite con oscilaciones. El primer comportamiento se denomina inestabilidad divergente 
y al segundo se le llama inestabilidad de vibración. Estos casos también se conocen como vi- 
bración autoexcitada (vea la sección 3.11). 

3. Si un modelo lineal es asintóticamente estable, en ese caso no es posible encontrar un conjunto 
de condiciones iniciales con las cuales la respuesta tienda a infinito. Por otra parte, si el modelo 
lineal del sistema es inestable, es posible que ciertas condiciones iniciales pudieran hacer que 
la respuesta tienda a cero a medida que se incrementa el tiempo. Como un ejemplo, considere 
un sistema regido por la ecuación de movimiento 'x — x = 0 con raíces características dadas 
por s¡ , = “Fl. Por lo tanto, la respuesta está dada por x(t) = C¡e”* + Ce*, donde C| y C, son 
constantes. Si las condiciones iniciales se especifican como x(0) = 1 y x(0) = —1, vemos que 
C¡ = 1 y C, =0 y por consiguiente la respuesta es x(t) = e”*, la cual tiende a cero a medida que 
el tiempo tiende a infinito. 

4. En las figuras 2.48(a) —(d) se muestran respuestas comunes correspondientes a diferentes tipos 
de estabilidad. 

5. La estabilidad de un sistema también se puede explicar respecto de su energía. Según su esque- 
ma, se considera que un sistema es asintóticamente estable, estable, o inestable si su energía se 
reduce, se mantiene constante o se incrementa con el tiempo. Esta idea constituye la base del 
criterio de estabilidad de Lyapunov [2.14, 2.15] 

6. La estabilidad de un sistema también se puede investigar con base en qué tan sensible sea la 
respuesta o movimiento a pequeñas perturbaciones (o variaciones) en los parámetros (mm, c y k) 
y/o a pequeñas perturbaciones en las condiciones iniciales. 


3En rigor, el enunciado es verdadero sólo si las raíces que quedan en el eje imaginario aparecen con multiplicidad uno. Si 
tales raíces aparecen con multiplicidad n > 1, el sistema será inestable porque la respuesta de vibración libre de tales siste- 
mas será de la forma Cf" sen (wt + ¿). 


EEE 
Ejemplo 2.18 
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x (0) 
O t 
Sistema estable 
(a) 
x (1) 
O t 


Sistema asintóticamente estable 


(b) 
x (1) 


O t 


Sistema inestable (con inestabilidad de divergente) 


(c) 


x (1) ed 


Sistema inestable (con inestabilidad de vibración) 


(d) Figura 2.48 Diferentes tipos de estabilidad. 


Estabilidad de un sistema 


Considere una barra rígida uniforme, de masa m y largo l, con un extremo pivotado y el otro conectado simé- 
tricamente por dos resortes, como se muestra en la figura 2.49. Suponiendo que los resortes no están alargados 
cuando la barra es vertical, obtenga la ecuación de movimiento del sistema para desplazamientos angulares 
pequeños (0) de la barra alrededor del pivote, e investigue el comportamiento de estabilidad del sistema. 


Solución: Cuando la barra se desplaza un ángulo 6, la fuerza en cada resorte es kl sen 6, la fuerza total es 2kl 
sen O. La fuerza de la gravedad W = mg actúa verticalmente hacia abajo a través del centro de gravedad, G. El 
momento en torno al punto de rotación O debido a la aceleración angular Ú es 4 = = (mP /3) 6 . Por lo tanto 
la ecuación de movimiento de rotación de la barra, alrededor del punto O, se escribe como 


ml? .. l 
ae + (2kl sen 6)! cos O — W-sen 0=0 (E.1) 
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[sen 0 


klsen0 ; klsenó 
Y <—— 


Mas 


neyo 
XN SAN 
(a) 
Figura 2.49 Estabilidad de una barra rígida. 


Para oscilaciones pequeñas, la ecuación (E.1) se reduce a 


mi .. 2. WI 
0 + 2kI%0 0=0 E.2 
3 2 (E.2) 
o 
Ó+00=0 (E.3) 
donde 
12k? — 3WI1 
a? = A) (E.4) 
2ml* 
La ecuación característica está dada por 
*+0=0 (E.5) 


y por tanto la solución de la ecuación (E.2) depende del signo de a? como se indica a continuación. 


Caso 1. Cuando (12k12 — 3W1)/2m1? > 0, la solución de la ecuación (E.2) representa un sistema estable con 
oscilaciones estables y se expresa como 


0(1) = A¡ cos 0,1 + A> sen 0,1 (E.6) 


donde A, y A) son constantes y 


(2x2 — 3w1V 1/2 
dl ET (E.7) 
mi” 
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MA 
Ejemplo 2.19 


2.12 Ejemplos resueltos utilizando MATLAB 189 


Caso 2. Cuando (12k/2 — 3WI) /2m12 = 0, la ecuación se reduce a 0=0 y la solución de obtiene directamente 
al integrar dos veces como 


0(t) = Cit + C) (E.S) 
Para las condiciones iniciales 0(£ = 0) = Oy y 0 = 0) = 00» la solución es 
0(1) = 00 + 0 (E.9) 


La ecuación (E.9) muestra que el sistema es inestable con el desplazamiento angular incrementándose lineal- 
mente a una velocidad constante 0. Sin embargo, si 0, = O, la ecuación (E.9) indica una posición estable o 
de equilibrio estático con O = 0; es decir, el péndulo permanece en su posición original, definida por O = Mp. 


Caso 3. Cuando (12k12 — 3W/)/2m12 < 0, la solución de la ecuación (E.2) se expresa como 


0(t) = Bje" + Bye" (E.10) 


donde B, y B, son constantes. Para las condiciones iniciales 0(1 = 0) = 0,, 0(1 = 0) do, la ecuación (E.10) 
se escribe como 


1 - A E 
20 L(900 + Bp)je”" | (000 0p)e e] (E.11) 


0(1) = 


La ecuación (E.11) muestra que 0(t) se incrementa exponencialmente con el tiempo, por consiguiente el movi- 
miento es inestable. La razón física de esto es que el momento de restauración producido por el resorte (2k120), 
el cual trata de regresar el sistema a la posición de equilibrio, es menor que el momento de no restauración 
debido a la gravedad [— W(1/2) 6], el cual trata de alejar la masa de la posición de equilibrio. 


Variaciones de la frecuencia natural y el periodo con deflexión estática 


Trace las variaciones de la frecuencia natural y el periodo de tiempo con deflexión estática de un sistema no 
amortiguado utilizando MATLAB. 


Solución: Las ecuaciones (2.28) y (2.30) proporcionan la frecuencia natural (w,,) y el periodo (7,,): 


Ñ (E ds Ñ (3) 
On = NS > Tn = 21r| — 
91 8 
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Si se aplica g = 9.81 m/s?, w, y T, se trazan en el rango de 6, = 0 a 0.5 utilizando el programa MATLAB 


$ Ex2_19.m 
g = 9.81; 
for d. = 1: 101 
t(i) 0.01 + (0.5-0.01) * (i-1)/100;5 


w(i) = (g/t(i))%0.5; 
tao(i) = 2 * pi * (t(i)/g)*0.5; 
end 
plot (t,w); 
gtext('w_n'); 
hold on; 
plot(t, tao); 
gtext('T_n'); 
xlabel ('Delta_s t'); 
title ('Ejemplo 2.17'); 


Ejemplo 2.19 


Variaciones de la frecuencia natural y el periodo. 


AR 
Ejemplo 2.20 Respuesta de vibración libre de un sistema de resorte-masa 


Un sistema de resorte-masa con una masa de 20 Ib-s? y rigidez de 500 lb /pulg, se somete a un desplazamiento 
inicial de xy = 3.0 pulg y una velocidad inicial de Xy = 4.0 pulg/s. Trace las variaciones de tiempo del despla- 
zamiento de la masa, la velocidad y la aceleración utilizando MATLAB. 
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Solución: El desplazamiento de un sistema no amortiguado se expresa como (vea la ecuación (2.23)): 


x(1) = Apsen(o,t + do) 


donde 


TE [3500 
On === a iz =5radís 
m 20 
do 2 1/2 40 ]v2 
Ap = E (2, | CS = 3.1048 pulg 


3.0)(5.0 
de = wn ts) = an Jl ) = 75.0686* = 1.3102 rad 
Xo0 4.0 


Por lo tanto, la ecuación (E.1) da por resultado 


x(1) = 3.1048 sen (51 + 1.3102) pulg 


x(t) = 15.524 cos (5t + 1.3102) pulg/s 
(+) = —-77.62 sen (5t + 1.3102) pulg/s ? 


Ejemplo 2.20 


x(0) 


Bs 


Respuesta de un sistema no amortiguado. 


(E.1) 


(E.2) 
(E.3) 
(E.4) 
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AA 
Ejemplo 2.21 


Las ecuaciones (E.2) y (E.4) se trazan utilizando MATLAB en el rango 1 = O a Ó seg. 


% Ex2_20.m 
for i = 1: 101 


t(i) = 6 * (i-1)/100; 

xX(i) = 3.1048 * sin(5 * t(i) + 1.3102); 
x1(i) = 15.524 * cos(5 * t(i) + 1.3102); 
x2(i) = -77.62 * sin(5 * t(i) + 1.3102); 


end 

subplot (311); 

plot (t,x); 

ylabel ('x(t)'); 
title ('Example 2.18'); 
subplot (312); 

plot (t,x1); 

ylabel ('x".(t)');5 
subplot (313); 

plot (t,x2); 

xlabel ('t'); 

ylabel (x%.%.(t)'); 


Respuesta de vibración libre de un sistema con amortiguamiento 
de Coulomb 


Encuentre la respuesta de vibración libre de un sistema de resorte-masa sujeto a amortiguamiento de Coulomb 
para las siguientes condiciones iniciales: x(0) = 0.5 m, x(0) = 0. 


Datos: m = 10 kg, k = 200 N/m, q = 0.5 
Solución: La ecuación de movimiento se expresa como 


mx + umg sen(x) + kx=0 (E. 1) 


Para resolver la ecuación diferencial de segundo orden, ecuación (E.1), por el método de Runge-Kutta (vea 
el apéndice F), reescribimos la ecuación (E.1) como un conjunto de ecuaciones diferenciales de primer orden 
como sigue: 


x= x2 = fi(x1, xo) (E.2) 


: k 
X= —M8 sgn(x) — A S2(x1, x2) add 


Xx =7%) (Es) 


donde e _ Jue) 3 _ J) f(x x2) O E 
E d o EY el 
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Ejemplo 2.21 


x(1) 


Solución de la ecuación (E4): 


Se utiliza el programa MATLAB ode23 para encontrar la solución de la ecuación (E.4) como se muestra 
a continuación. 


% Ej2.21.m 

% Este programa utilizará dfuncl.m 
tspan = [0: 0.05: 81; 

x0 = [5.0; 0.015 

[t, x] = ode23 ('dfuncl”, tspan, x0); 
plot (t, x(:, 1)); 

xlabel ('t'); 

ylabel ('*x(1)'); 

title ('Ejemplo 2.19'); 


% dfuncl.m 

function f = dfuncl (t, x) 

f = zeros (2, 1); 

£(1) = x(2); 

£(2) = -0.5 * 9.81 * sign(x(2)) - 200 * x(1) / 10; 
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Ejemplo 2.22 Respuesta de vibración libre de un sistema viscosamente amortiguado 
utilizando MATLAB 


Desarrolle un programa MATLAB de uso general, llamado Program2.m para determinar la respuesta de 
vibración libre de un sistema viscosamente amortiguado. Use el programa para determinar la respuesta de un 
sistema con los siguientes datos: 


m = 450.0, k = 26519.2, c= 1000.0, xy = 0.539657, xp=1.0 


Solución: Se desarrolla el programa Program2.m para que acepte los siguientes datos de entrada: 


m = masa 

k = rigidez del resorte 

c = constante de amortiguamiento 

Xy = desplazamiento inicial 

xd, = velocidad inicial 

n = cantidad de pasos de tiempo al cual se tienen que determinar los valores de x(£) 
delt = intervalo entre pasos de tiempo consecutivos (Af) 


El programa arroja los siguientes resultados: 


cantidad de pasos i, tiempo (1), x(i), X(0), (1) 


El programa también traza las variaciones de x, X y Y con el tiempo. 


>> programa2 
Análisis de vibración libre de un sistema de un solo grado de libertad 


Datos: 

m= 4.50000000e+002 
k= 2.65192000e+004 
e= 1.00000000e+003 
x0= 5.39657000e-001 
xd0= 1.00000000e+000 
n= 100 

delt= 2.50000000e-002 


el sistema está subamortiguado 


Resultados: 

i  tiempo(i) x(i) xd (i) xdd (1) 
1 2.500000e-002 5.540992e-001 1.596159e-001 -3.300863e+001 
2 5.000000e-002 5.479696e-001 -6.410545e-001 -3.086813e+001 
3 7.500000e-002 5.225989e-001 -1.375559e+000 -2.774077e+001 
4 1.000000e-001 4.799331e-001 -2.021239e+000 -2.379156e+001 
5 1.250000e-001 4.224307e-001 -2.559831e+000 -1.920599e+001 
6 1.500000e-001 3.529474e-001 -2.977885e+000 -1.418222e+001 
96 2.400000e+000 2.203271e-002 2.313895e-001 -1.812621e+000 
97 2.425000e+000 2.722809e-002 1.834092e-001 -2.012170e+000 
98 2.450000e+000 3.117018e-002 1.314707e-001 -2.129064e+000 
99 2.475000e+000 3.378590e-002 7.764312e-002 -2.163596e+000 

100 2.500000e+000 3.505350e-002 2.395118e-002 -2.118982e+000 
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x(0), xd(t), xdd(t) 


Variaciones de x, X y X. 


Resumen del capítulo 


Consideramos las ecuaciones de movimiento y sus soluciones para la vibración libre de sistemas de un solo 
grado de libertad no amortiguados y subamortiguados. Para obtener la ecuación de movimiento de sistemas 
subamortiguados se presentaron cuatro métodos diferentes, a saber, la segunda ley del movimiento de Newton, 
el principio de D”Alembert, el principio de desplazamientos virtuales y el principio de conservación de la 
energía. Se consideraron los sistemas traslacionales y torsionales. Se presentaron las soluciones de vibración 
libre para sistemas no amortiguados. Se consideró la ecuación de movimiento en la forma de una ecuación 
diferencial de primer orden para un sistema de masa-amortiguador (sin resorte), así como la idea de constante 
de tiempo. 

Se presentó la solución de vibración libre de sistemas viscosamente amortiguados junto con los concep- 
tos de sistemas subamortiguados, sobreamortiguados y críticamente amortiguados. También se consideraron 
las soluciones de vibración libre de sistemas con amortiguamiento de Coulomb e histerético. Se explicaron las 
representaciones gráficas de raíces características en el plano complejo y las soluciones correspondientes. 
También se consideraron los efectos de la variación de los parámetros m, c y k en las raíces características 
y sus representaciones utilizando gráficas del lugar geométrico de las raíces. La identificación del estado de 
estabilidad de un sistema también se explicó. 

Ahora que ya ha terminado este capítulo, usted deberá ser capaz de responder las preguntas de repaso y 
resolver los problemas que se darán a continuación. 
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Preguntas de repaso 


2.1 


Responda brevemente lo siguiente: 


1. Sugiera un método para determinar la constante de amortiguamiento de un sistema vibratorio su- 
mamente amortiguado con amortiguamiento viscoso. 

2. ¿Puede aplicar los resultados de la sección 2.2 en los que la fuerza de restauración no es proporcio- 

nal al desplazamiento, es decir, donde k no es una constante? 

Mencione los parámetros correspondientes a m, c, k y x para un sistema torsional. 

¿Qué efecto tiene la reducción de la masa en la frecuencia de un sistema? 

¿Qué efecto tiene la reducción de la rigidez del sistema en el periodo natural? 

¿Por qué la amplitud de vibración libre se reduce gradualmente en sistemas prácticos? 

¿Por qué es importante determinar la frecuencia natural de un sistema vibratorio? 

¿Cuántas constantes arbitrarias debe tener una solución de una ecuación diferencial de segundo 

orden? ¿Cómo se determinan estas constantes? 

9. ¿Puede usarse el método de energía para hallar la ecuación diferencial de movimiento de todos los 

sistemas de un solo grado de libertad? 

10. ¿Qué suposiciones se hacen al determinar la frecuencia natural de un sistema de un solo grado de 
libertad cuando se utiliza el método de energía? 

11. ¿La frecuencia de una vibración libre amortiguada es menor o mayor que la frecuencia natural del 
sistema? 


AAN 


2.2 


12. 
13. 
14. 
15. 
16. 


17. 
18. 
19. 
20. 


21. 


22. 
23. 
24. 
25. 
26. 
27. 
28. 
29. 
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¿Cuál es el uso del decremento logarítmico? 

¿Es el amortiguamiento histerético una función del esfuerzo máximo? 

¿Qué es el amortiguamiento crítico, y cuál es su importancia? 

¿Qué le sucede a la energía disipada por el amortiguamiento? 

¿Qué es el amortiguamiento viscosos equivalente? ¿Es el factor de amortiguamiento viscoso equi- 
valente una constante? 

¿Cuál es la razón de estudiar la vibración de un sistema de un solo grado de libertad? 

¿Cómo puede determinar la frecuencia natural de un sistema midiendo su deflexión estática? 

Dé dos aplicaciones prácticas de un péndulo torsional. 

Defina estos términos: relación de amortiguamiento, decremento logarítmico, coeficiente de pér- 
dida y capacidad de amortiguamiento específico. 

¿En qué formas es la respuesta de un sistema con amortiguamiento de Coulomb diferente de los 
sistemas con otros tipos de amortiguamiento? 

¿Qué es la rigidez compleja? 

Defina la constante de amortiguamiento de histéresis. 

Dé tres aplicaciones prácticas del concepto de centro de percusión. 

¿Cuál es el orden de la ecuación de movimiento dada por mv + cv = 0? 

Defina la constante de tiempo. 

¿Qué es una gráfica del lugar geométrico de las raíces? 

¿Cuál es la importancia de c < 0? 

¿Qué es un sistema invariable con el tiempo? 


Indique si cada uno de los siguientes enunciados es verdadero o falso: 


1. 
2. 
3. 


La amplitud de un sistema no amortiguado no cambiará con el tiempo. 

Un sistema vibratorio en aire se puede considerar un sistema amortiguado. 

La ecuación de movimiento de un sistema de un solo grado de libertad permanecerá sin cambio ya 
sea que la masa se mueva en un plano horizontal o en un plano inclinado. 

Cuando una masa vibra en una dirección vertical, su peso siempre puede ser ignorado al obtener la 
ecuación de movimiento. 

El principio de conservación de la energía se puede usar para derivar la ecuación de movimiento 
de sistemas amortiguados y no amortiguados. 

En algunos casos la frecuencia amortiguada puede ser mayor que la frecuencia natural no amorti- 
guada del sistema. 

La frecuencia natural puede ser cero en algunos casos. 

La frecuencia natural de vibración de un sistema torsional está dada por 7 donde k y mindican 
la constante de resorte torsional y el momento polar de inercia de masa, respectivamente. 

El método de Rayleigh está basado en el principio de conservación de la energía. 

La posición final de la masa siempre es la posición de equilibrio en el caso de amortiguamiento de 
Coulomb. 

La frecuencia natural no amortiguada de un sistema resulta de V 8/6,;, donde 0,, es la deflexión 
estática de la masa. 

Para un sistema no amortiguado, la velocidad adelanta al desplazamiento en 7 /2. 

Para un sistema no amortiguado la velocidad adelanta a la aceleración en 77 /2. 

El amortiguamiento de Coulomb se conoce como amortiguamiento constante. 

El coeficiente de pérdida indica la energía disipada por radián por energía de deformación unitaria. 
El movimiento disminuye a cero en casos de subamortiguado y sobreamortiguado. 

El decremento logarítmico se puede utilizar para determinar la relación de amortiguamiento. 

El lazo de histéresis de la curva-esfuerzo-deformación de un material provoca amortiguamiento. 
La rigidez compleja se puede utilizar para determinar la fuerza de amortiguamiento en un sistema 
con amortiguamiento de histéresis. 

El movimiento en el caso de amortiguamiento de histéresis se puede considerar armónico. 

En el plano s, el lugar geométrico correspondiente a la frecuencia natural constante será un círculo. 
La ecuación característica de un sistema de un solo grado de libertad puede tener una raíz real y 
una raíz compleja. 
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2.3 


2.4 


Llene los espacios en blanco con las palabras correctas: 


1. 


E 


La vibración libre de un sistema no amortiguado representa un intercambio de energías de 
y z 

Un sistema sometido a movimiento armónico simple se conoce como oscilador 

El reloj mecánico representa un péndulo 


El centro de se puede utilizar ventajosamente en un bate de béisbol. 

Con amortiguamiento viscoso y de histéresis, en teoría el movimiento por siempre. 

La fuerza de amortiguamiento en amortiguamiento de Coulomb está dada por 

El coeficiente de se puede utilizar para comparar la capacidad de amortiguamiento de 
diferentes materiales de ingeniería. 

Ocurre vibración torsional cuando un cuerpo oscila alrededor de un eje. 

La propiedad de amortiguamiento de se utiliza en muchas aplicaciones prácticas, como 
en cañones grandes. 

El decremento logarítmico determina la velocidad a la cual la de una vibración libre 
amortiguada disminuye. 

El método de Rayleigh se puede utilizar para determinar la frecuencia de un sistema de 


forma directa. 

Dos desplazamientos sucesivos del sistema, separados por un ciclo, se pueden utilizar para deter- 
minar el decremento Ñ 

La frecuencia natural amortiguada («w¿) se puede expresar en función de la frecuencia natural no 
amortiguada (w,,) como 

La constante de tiempo indica el tiempo en el cual la respuesta inicial se reduce en un por 
ciento. 

El término e? disminuye que el término e”! a medida que el tiempo se incrementa. 

En el plano s, las líneas paralelas al eje real indican sistemas de frecuencias diferentes. 


Seleccione la respuesta más apropiada de entre las opciones múltiples dadas: 


La frecuencia natural de un sistema con masa m y rigidez k es: 


k k jm 
a b..,/— CA ie 
m m k 


En amortiguamiento de Coulomb, la amplitud de movimiento se reduce en cada ciclo en: 


uN b 2u4N 4uN 
k ok "ok 
La amplitud de un sistema no amortiguado sujeto a un desplazamiento inicial de cero y velocidad 
inicial xy está dada por: 
Xo 
a. Xo b. XQ» €. == 
n 


El efecto de la masa del resorte se puede tener en cuenta agregando la siguiente fracción de su masa 
a la masa vibratoria: 


1 ed 
ir .3 Cc. 


PES 


Para un amortiguador viscoso con constante de amortiguamiento c, la fuerza de amortiguamiento es: 
a. CX b. cx C. CX 


El deslizamiento relativo de los componentes en un sistema mecánico ocasiona: 


a. amortiguamiento de fricción seca b. amortiguamiento viscoso c. amortiguamiento de 
histéresis 


10. 


11. 


12. 


13. 


14. 


15. 


16. 


17. 


18. 


19. 
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En vibración torsional, el desplazamiento se mide en función de: 
a. coordenada lineal b. coordenada angular e. coordenada de fuerza 


La relación de amortiguamiento, en función de la constante de amortiguamiento c y la constante 
de amortiguamiento crítico (c,), es: 


Cc Co Ce 


La amplitud de un sistema subamortiguado sujeto a un desplazamiento inicial x, y una velocidad 
inicial O está dada por: 


a. Xo b. 2x0 C. XxQU0y 


El ángulo de fase de un sistema subamortiguado sujeto a un desplazamiento inicial xy y a una ve- 
locidad inicial O está dado por: 


a. Xo b. 2x0 c.0 


La energía disipada debida a amortiguamiento viscoso es proporcional a la siguiente potencia de 
la amplitud de movimiento: 


al b. 2 3 


Para un sistema críticamente amortiguado, el movimiento será: 

a. periódico b. aperiódico e. armónico 

La energía disipada por ciclo en amortiguamiento viscoso con constante de amortiguamiento c 
durante el movimiento armónico simple x(t) = X sen wyt está dada por: 


2: 
a. rrca¿X? b. Tw¿X” C. TCOGX 


Para un sistema vibratorio con una energía total W y una energía disipada por ciclo AW, la capaci- 
dad de amortiguamiento específica es: 


W AW 
b. =— 


Ea . AW 
"aw W S 


Si las raíces características tienen valores positivos, la respuesta del sistema será: 
a. estable b. inestable c. asintóticamente estable 
La frecuencia de oscilación de la respuesta de un sistema será más alta si la parte imaginaria de las 


raíces es: 


a. menor b. cero Cc. mayor 


Si las raíces características tienen una parte imaginaria cero, la respuesta del sistema será: 


a. oscilatoria b. no oscilatoria c. estable 


La forma del lugar geométrico de las raíces de un sistema de un solo grado de libertad para0 <= 1 
es: 


a. circular b. línea horizontal Cc. línea radial 


La forma del lugar geométrico de las raíces de un sistema de un solo grado de libertad a medida 
que k varía es: 


a. líneas verticales y horizontales b. arco circular e. líneas radiales 
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2.5  Correlacione lo siguiente para un sistema de un solo grado de libertad con m = 1,k=2 y c =0.5: 
1. Frecuencia natural, o, a. 1.3919 
2. Frecuencia lineal, f, b. 2.8284 
3. Periodo de tiempo natural, 7,, Cc. 2.2571 
4, Frecuencia amortiguada, Wwy¿ d. 0.2251 
5. Constante de amortiguamiento crítico, c.. e. 0.1768 
6. Relación de amortiguamiento, £ f. 4.4429 
7. Decremento logarítmico, Ó g. 1.4142 
2.6  Correlacione lo siguiente para una masa m = 5 kg que se mueve a una velocidad v = 10 m/s: 
Fuerza de Tipo de amortiguamiento 
amortiguamiento 
1. 20N a. Amortiguamiento de Coulomb con coeficiente de fricción de 0.3 
2. 15N b. Amortiguamiento viscoso con un coeficiente de amortiguamiento de 1 N-s/m 
3. 30N Cc. Amortiguamiento viscoso con un coeficiente de amortiguamiento de 2 N-s/m 
4. 25N d. Amortiguamiento viscoso con coeficiente de amortiguamiento histéretico de 
12 N/m a una frecuencia de 4 rad/s 
5. 10N e. Amortiguamiento cuadrático (fuerza = av2) con constante de amortigua- 
miento a = 0.25 N-s2/m2 
2.7  Correlacione las siguientes características del plano s: 


Lugar geométrico 


Importancia 


1. 
2. Líneas paralelas al eje real 
3. Líneas paralelas al eje imaginario 


4. Líneas radiales a través del origen 


Círculos concéntricos 


a. 


b. 


Valores diferentes de frecuencia natural amortiguada 
Valores diferentes de recíprocos de constante de tiempo 
Valores diferentes de relación de amortiguamiento 


Valores diferentes de frecuencia natural 


2.8 


Empate los siguientes términos relacionados con la estabilidad de sistemas: 


Tipo de sistema 


Naturaleza de la respuesta de vibración libre a medida que 
el tiempo tiende a infinito 


n > pp» 


Asintóticamente estable 
Inestable 

Estable 

Inestabilidad divergente 


Inestabilidad de vibración 


a. 


b. 


Cc. 


Ni decae ni crece 
Crece con oscilaciones 
Crece sin oscilaciones 
Tiende a cero 


Crece sin límite 
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Problemas 


sección 2.2 Vibración libre de un sistema traslacional no amortiguado 


2.1 


2.2 


2.3 


2.4 


2.5 


Una prensa industrial se encuentra montada sobre una base de caucho para aislarla de su cimentación. 
Si la base de caucho se comprime 5 mm por el peso mismo de la prensa, encuentre la frecuencia natural 
del sistema. 


El periodo natural de un sistema de resorte-masa es de 0.21 seg. ¿Cuál será el nuevo periodo si la cons- 
tante de resorte (a) se incrementa en 50% y (b) se reduce en 50 por ciento? 


La frecuencia natural de un sistema de resorte-masa es de 10 Hz. Cuando la constante de resorte se 
reduce en 800 N/m, la frecuencia se modifica en 45 por ciento. Encuentre la constante de resorte del 
sistema original. 


Cuando el extremo de un resorte helicoidal se fija y otro se carga, se requiere una fuerza de 100 N para 
alargarlo 10 mm. Los extremos del resorte ahora están rígidamente fijos, un extremo verticalmente 
sobre el otro, y a la mitad de su longitud se fija una masa de 10 kg. Determine el tiempo requerido para 
completar un ciclo de vibración cuando se hace que la masa vibre en la dirección vertical. 


Una unidad de aire acondicionado que pesa 2000 lb tiene que estar soportada por cuatro resortes neu- 
máticos (figura 2.50). Diseñe los resortes neumáticos de modo que la frecuencia natural de vibración de 
la unidad resulte entre 5 rad/s y 10 rad/s. 


Figura 2.50 (Cortesía de Sound and Vibration). 


2.6 


2.7. 


La velocidad máxima alcanzada por la masa de un oscilador armónico simple es de 10 cm/s, y el perio- 
do de oscilación es de 2 seg. Si la masa se suelta con un desplazamiento inicial de 2 cm determine (a) 
la amplitud; (b) la velocidad inicial; (c) la aceleración máxima, y (d) el ángulo de fase. 


Tres resortes y una masa se fijan a una barra PO rígida sin peso como se muestra en la figura 2.51. 
Determine la frecuencia natural de vibración del sistema. 
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2.8 Un automóvil de 2000 kg de masa deforma sus resortes de suspensión 0.02 m en condiciones estáticas. 


2.9 


2.10 


2.11 


Determine la frecuencia natural del automóvil en la dirección vertical suponiendo que el amortigua- 
miento es insignificante. 


Halle la frecuencia natural de vibración de un sistema de resorte-masa colocado sobre un plano inclina- 
do, como se muestra en la figura 2.52. 


Figura 2.52 


A un carro de mina cargado, que pesa 5000 lb, se le está alzando por medio de una polea libre de fric- 
ción y un cable, como se muestra en la figura 2.53. Halle la frecuencia natural de vibración del carro en 
una posición dada. 


Un chasis electrónico que pesa 500 N se aísla montándolo sobre cuatro resortes helicoidales, como se 
muestra en la figura 2.54. Diseñe los resortes de modo que la unidad pueda usarse en un ambiente en el 
que la frecuencia vibratoria oscile de O a 50 Hz. 


Cable de acero de 
0.05” de diámetro 


Carro de 
mina cargado 


Y Figura 2.53 
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Figura 2.54 Chasis electrónico montado sobre aisladores de vibración. (Cortesía de Titan SESCO). 


2.12. Encuentre la frecuencia natural del sistema que se muestra en la figura 2.55 con y sin los resortes k, y 
k, a la mitad de la viga elástica. 


2.13. Encuentre la frecuencia natural del sistema de poleas que se muestra en la figura 2.56 ignorando la 
fricción y las masas de las poleas. 


2.14. Tres poleas sin fricción y sin masa, y un resorte de rigidez k soportan un peso W, como se muestra en la 
figura 2.57. Encuentre la frecuencia natural de vibración del peso W para oscilaciones pequeñas. 
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Figura 2.55 OOO Figura 2.56 


2.15 Un bloque rígido de masa M está montado sobre cuatro soportes elásticos, como se muestra en la figura 
2.58. Una masa m cae desde una altura / y se adhiere al bloque rígido sin rebotar. Si la constante de 
resorte de cada soporte elástico es k, determine la frecuencia natural de vibración del sistema (a) sin la 
masa m, y (b) con la masa m. También determine el movimiento resultante del sistema en el caso (b). 


2.16 Un mazo golpea un yunque con una velocidad de 50 pies/s (figura 2.59). El mazo y el yunque pesan 
12 lb y 100 Ib, respectivamente. El yunque está montado sobre cuatro resortes, cada uno de rigidez 
k = 100 Ib/pulg. Determine el movimiento resultante del yunque (a) si el mazo permanece en contacto 
con el yunque y (b) si el mazo no permanece en contacto con el yunque después del impacto inicial. 


2.17 Derive la expresión para la frecuencia natural del sistema mostrado en la figura 2.60. Observe que la 
carga W está aplicada en el extremo de la viga 1 y a la mitad de la viga 2. 
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2.18 Una máquina que pesa 9,810 N se está bajando con un malacate a una velocidad uniforme de 2 m/s. 
El diámetro del cable de acero que soporta la máquina es de 0.01 m. El malacate se detiene de repente 
cuando la longitud del cable de acero es de 20 m. Encuentre el periodo y la amplitud de la vibración 
resultante de la máquina. 


= 


Figura 2.59 


2.19 


2.20 


2.21 


Problemas 205 


Figura 2.60 


La frecuencia natural de un sistema de resorte-masa es de 2 Hz. Cuando se agrega una masa adicional 
de 1 kg a la masa original m, la frecuencia natural se reduce a 1 Hz. Encuentre la constante de resorte k 
y la masa m. 


Una grúa soporta un mecanismo de control eléctrico por medio de un cable de acero de 4 m de largo y 
0.01 m de diámetro (figura 2.61). Si el periodo natural de vibración axial del mecanismo de control es 
de 0.1 s, determine la masa del mecanismo. 


Cuatro eslabones rígidos y un resorte sin peso están dispuestos para que soporten un peso W de dos 
maneras diferentes, como se muestra en la figura 2.62. Determine las frecuencias naturales de vibración 
de las dos disposiciones. 


«UU uta 


E | 


Figura 2.61 Fotografía cortesía de la Institution of Elec- 
trical Engineers (Institución de Ingenieros Electricistas). 
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2.22 Se utiliza un gato de tijera para levantar una carga W. Los eslabones del gato son rígidos y los collares 
pueden deslizarse libremente sobre la flecha contra los resortes de rigideces k, y k, (vea la figura 2.63). 
Encuentre la frecuencia natural de vibración de la carga en la dirección vertical. 


REA 
5 Flecha 
l <> 


1 


Figura 2.63 


2.23 Hay un peso suspendido por seis eslabones rígidos y dos resortes de dos diferentes maneras, como se 
muestra en la figura 2.64. Encuentre las frecuencias naturales de vibración sobre los dos conjuntos. 


Figura 2.64 


2.24 


2.25 


2.26 
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La figura 2.65 muestra una pequeña masa m sujetada por cuatro resortes elásticos linealmente, cada 
uno de los cuales tiene una longitud no alargada / y un ángulo de orientación de 45” con respecto al eje 
x. Determine la ecuación de movimiento correspondiente a pequeños desplazamientos de la masa en la 
dirección x. 


Una masa m está sostenida por dos conjuntos de resortes orientados a 30? y 120” con respecto al eje 
x, como se muestra en la figura 2.66. Un tercer par de resortes, cada uno con rigidez k3, se tiene que 
diseñar para que el sistema tenga una frecuencia natural constante, mientras vibra en cualquier dirección 
x. Determine la rigidez necesaria k3 y la orientación de los resortes con respecto al eje X. 


Figura 2.65 


Figura 2.66 


Una masa m se sujeta a una cuerda sometida a una tensión 7 como se muestra en la figura 2.67. Supo- 
niendo que T no cambia cuando la masa se desplaza normal a la cuerda (a) escriba la ecuación dife- 
rencial de movimiento para vibraciones transversales pequeñas y (b) encuentre la frecuencia natural de 
vibración. 


Un saltador con un peso de 160 lb sujeta un extremo de una cuerda elástica de 200 pies de largo con rigi- 
dez de 10 lb/pulg a un puente y el otro extremo a sí mismo y salta del puente (figura 2.68). Suponiendo 
que el puente es rígido, determine el movimiento vibratorio del saltador con respecto a su posición de 
equilibrio estático. 
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Longitud no alargada, 200 pies 


Figura 2.68 


2.28 Un acróbata que pesa 120 lb camina sobre una cuerda tensa, como se muestra en la figura 2.69. Si la fre- 
cuencia natural de vibración en la posición dada, en dirección vertical, es de 10 rad/s, determine la tensión 
en la cuerda. 


2.29 Enla figura 2.70 se muestra el diagrama de un gobernador centrífugo. La longitud de cada varilla es /, la 
masa de cada bola es m, y la longitud libre del resorte es h. Si la velocidad de la flecha es w, determine 
la posición de equilibrio y la frecuencia con pequeñas oscilaciones con respecto a esta posición. 


2.30 En el gobernador de Hartnell que se muestra en la figura 2.71, la rigidez del resorte es de 10% N/m y el 
peso de cada bola es de 25 N. El largo del brazo de bola es de 20 cm, y el de brazo de manga es de 12 cm. 
La distancia entre el eje de rotación y el pivote de la palanca acodada es de 16 cm. El resorte se compri- 
me 1 cm cuando el brazo de bola está en posición vertical. Encuentre (a) la velocidad del gobernador a 
la cual el brazo de bola permanece vertical y (b) la frecuencia natural de vibración con desplazamientos 
pequeños con respecto a la posición vertical de los brazos de bola. 


¡SS 
$0 pulg A pulg 
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Figura 2.70 


2.31 Una plataforma cuadrada PORS y el auto que está sosteniendo tienen una masa combinada de M. La 
plataforma cuelga de cuatro cables elásticos desde un punto fijo O, como se indica en la figura 2.72. 
La distancia vertical entre el punto de suspensión O y la posición de equilibrio horizontal de la platafor- 
ma es h. Si el lado de la plataforma es a y la rigidez de cada cable es k, determine el periodo de vibración 
vertical de la plataforma. 


2.32 El manómetro inclinado que se muestra en la figura 2.73 se utiliza para medir presión. Si la longitud 
total del mercurio en el tubo es £, encuentre una expresión para la frecuencia natural de oscilación del 
mercurio. 
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Figura 2.71 Gobernador de Hartnell. 
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2.33 El embalaje de 250 kg de masa que cuelga de un helicóptero (figura 2.74(a)) se puede modelar como se 
muestra en la figura 2.74(b). Las aspas del rotor del helicóptero giran a 300 rpm. Encuentre el diámetro 
de los cables de acero de modo que la frecuencia natural de vibración del embalaje sea al menos dos 
veces la frecuencia de las aspas del rotor. 


Figura 2.73 


Figura 2.74 
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2.34 El cabezal de un recipiente de presión está suspendido por un conjunto de cables de 2 m de largo como 
se muestra en la figura 2.75. El periodo de vibración axial (en dirección vertical) varía de 5 s a 4.0825 s 
cuando se agrega una masa adicional de 5000 kg al cabezal. Determine el área de sección transversal 
equivalente de los cables y la masa del cabezal. 


2.35 Un volante está montado en una flecha vertical, como se muestra en la figura 2.76. El diámetro de la 
flecha es d y su largo es / y está fija por ambos extremos. El peso del volante es W y su radio de giro es r. 
Encuentre la frecuencia natural de las vibraciones longitudinal, transversal y torsional del sistema. 


Volante 


Flecha =>» 


TITATTA Figura 2.76 
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2.36 Una torre de antena de TV está asegurada por cuatro cables, como se muestra en la figura 2.77. Cada 
cable está sometido a tensión y es de acero con área de sección transversal de 0.5 pulg?. La torre de 
antena se puede modelar como una viga de acero de sección cuadrada de 1 pulg de lado, para estimar su 
masa y rigidez. Encuentre la frecuencia natural de flexión de la torre con respecto al eje y. 
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l«— Torre 
de antena 
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Figura 2.77 


2.37 La figura 2.78(a) muestra una señal de tránsito de acero, de z pulg de espesor, fija a un poste de acero. La 
altura del poste es de 72 pulg, su sección transversal es de 2 pulg X 4 pulg, y es capaz de resistir vi- 
bración torsional (con respecto al eje z) o vibración de flexión (ya sea en el plano zx o en el plano yz). 
Determine el modo de vibración del poste en una tormenta durante la cual la velocidad del viento tiene 
un componente de frecuencia de 1.25 Hz. 


Sugerencias: 
1. Ignore el peso del poste cuando encuentre las frecuencias naturales de vibración. 


2. La rigidez torsional de una flecha de sección rectangular (vea la figura 2.78(b)) es 


abóG b UN 
k, = 5.33 1 -0.63=| 1 A 
l a 12a 


donde G es el módulo de cortante. 
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Figura 2.78 


3. El momento de inercia de masa de un bloque rectangular con respecto al eje OO (vea la figura 
2.78(c)) está dado por 


a 


loo == bh + Hb) 


donde p es la densidad del bloque. 


2.38 Una estructura de edificio se modela por medio de cuatro columnas de acero idénticas, cada una de peso 
w, y un piso rígido de peso W, como se muestra en la figura 2.79. Las columnas están fijas en el suelo y 
tienen una rigidez a la flexión de El cada una. Determine la frecuencia natural de vibración horizontal 
de la estructura suponiendo que la conexión entre el piso y las columnas es (a) de pivote como se mues- 
tra en la figura 2.79(a) y (b) fija contra rotación como se muestra en la figura 2.79(b). Incluya el efecto 
de los pesos de las columnas. 


(b) 


Figura 2.79 
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2.39 El brazo de un robot de selección y colocación, que se muestra en la figura 2.80, sujeta un objeto que 
pesa 10 lb. Encuentre la frecuencia natural del brazo del robot en la dirección axial para los siguientes 
datos: 1, = 12 pulg, 1, = 10 pulg, l¿ = 8 pulg; E, = E, = Ey = 107 lb/pulg?; D, = 2 pulg, D, = 1.5 
pulg, Dz = 1 pulg; d, = 1.75 pulg, d, = 1.25 pulg, d¿ = 0.75 pulg. 
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2.40. Un resorte helicoidal de rigidez k se corta a la mitad y se conecta una masa m a las dos mitades, como 
se muestra en la figura 2.81(a). El periodo natural de este sistema es de 0.5 s. Si se corta un resorte 
idéntico de modo que una parte sea de un cuarto y la otra de tres cuartos de la longitud original, y la 
masa m se conecta a las dos partes como se muestra en la figura 2.81(b), ¿cuál sería el periodo natural 
del sistema? 
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Figura 2.81 


2.41* La figura 2.82 muestra un bloque de metal montado sobre dos rodillos cilíndricos idénticos que giran 
en direcciones opuestas a la misma velocidad angular. Cuando en principio el centro de gravedad del 
bloque se desplaza una distancia x, el bloque asumirá un movimiento armónico simple. Si la frecuencia 
de movimiento del bloque es w, determine el coeficiente de fricción entre el bloque y los rodillos. 


2.42* Si dos resortes idénticos de rigidez k cada uno se conectan al bloque de metal del problema 2.41 como 
se muestra en la figura 2.83, determine el coeficiente de fricción entre el bloque y los rodillos. 


*El asterisco indica un problema de diseño, o un problema sin respuesta única. 
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Figura 2.82 


Figura 2.83 


2.43 Un electroimán que pesa 3000 lb está en reposo mientras sostiene un automóvil de 2000 lb de peso en 
un depósito de chatarra. La corriente eléctrica se interrumpe, y el automóvil cae. Suponiendo que la 
grúa y el cable de soporte tienen una constante de resorte equivalente de 10,000 Ib/pulg, encuentre lo 
siguiente: (a) la frecuencia natural de vibración del electroimán; (b) el movimiento resultante del elec- 
troimán, y (c) la tensión máxima desarrollada en el cable durante el movimiento. 


2.44 Derive la ecuación de movimiento del sistema que se muestra en la figura 2.84, con los siguientes mé- 
todos: (a) la segunda ley del movimiento de Newton; (b) el principio de D'Alembert; (c) el principio de 
trabajo virtual, y (c) el principio de conservación de la energía. 


Y ki ko ; 
a 
¡hd O, Figura 2.84 


2.45-2.46 Trace el diagrama de cuerpo libre y derive la ecuación de movimiento aplicando la segunda ley 
del movimiento de Newton para cada uno de los sistemas que se muestran en las figuras 2.85 
y 2.86. 
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2.47-2.48  Derive la ecuación de movimiento aplicando el principio de conservación de la energía para cada 
uno de los sistemas que se muestran en las figuras 2.85 y 2.86. 


2.49 Una viga de acero de 1 m de largo soporta una masa de 50 kg en su extremo libre, como se mues- 
tra en la figura 2.87. Encuentre la frecuencia natural de vibración transversal de la masa modelán- 
dola como un sistema de un solo grado de libertad. 


Masa, 50 kg 
Sección transversal, 5 cm X 5 cm 
277 
La 0.8m > 0.2 m—> Figura 2.87 


2.50 Una viga de acero de 1 m de largo soporta una masa de 50 kg en su extremo libre, como se 
muestra en la figura 2.88. Encuentre la frecuencia natural de vibración transversal del sistema 
modelándolo como un sistema de un solo grado de libertad. 
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Masa, 50 kg 
Sección transversal, 5 cm X 5 cm 
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0.8m >< 0.2 m—> Figura 2.88 


Determine el desplazamiento, la velocidad y la aceleración de la masa de un sistema de resorte-masa con 
k = 500 N/m, m = 2 kg, xy = 0.1 m y x= 5 m/s. 


Determine el desplazamiento (x), velocidad (x) y aceleración (x) de un sistema de resorte-masa con 
w, = 10 rad/s con las condiciones iniciales xy = 0.05 m y xy = 1 m/s. Trace x(2), x(1), y x() der =0 
aS5s. 


Se observa que la respuesta de vibración libre de un sistema de resorte-masa tiene una frecuencia de 
2 rad/s, una amplitud de 10 mm y un desplazamiento de fase de 1 rad a partir de 1 = O. Determine las 
condiciones iniciales que iniciaron la vibración libre. Suponga la relación de amortiguamiento del sis- 
tema como 0.1. 


Se determina que la frecuencia natural de un automóvil es de 20 rad/s sin pasajeros y de 17.32 rad/s con 
pasajeros de 500 kg de masa. Encuentre la masa y rigidez del automóvil tratándolas como un sistema de 
un solo grado de libertad. 


Un sistema de resorte-masa con masa de 2 kg y rigidez de 3200 N/m tiene un desplazamiento inicial 
de xy = 0. ¿Cuál es la velocidad inicial máxima que se puede impartir a la masa sin que la amplitud de 
vibración libre exceda un valor de 0.1 m? 


Un resorte helicoidal, hecho de alambre musical de diámetro d, tiene un diámetro de espira medio (D) 
de 0.5625 pulg y N espiras (vueltas) activas. Su frecuencia de vibración (f) es de 193 Hz y su tasa k 
es de 26.4 lb/pulg. Determine el diámetro d del alambre y la cantidad de espiras N, suponiendo que el 
módulo de cortante G es de 11.5 X 106 Ib/pulg? y la densidad de peso p es de 0.282 Ib/pulg?. La tasa de 
resorte (k) y la frecuencia (£) están dadas por 


d* 1 [kE 
O 
8DÍN "> 2NW 


donde W es el peso del resorte helicoidal y g es la aceleración de la gravedad. 


Resuelva el problema 2.56 si el material del resorte helicoidal se cambia de alambre musical a aluminio 
con G = 4 X 106 Ib/pulg? y p = 0.1 Ib/pulg?. 


Se utiliza una viga de acero en voladizo para soportar una máquina en su extremo libre. Para ahorrar 
peso, se propone reemplazar la viga de acero por una de aluminio de dimensiones idénticas. Determine 
el cambio esperado de la frecuencia natural del sistema viga-máquina. 


Un barril de petróleo de 1 m de diámetro y masa de 500 kg flota en un baño de agua salada de densidad 
Po = 1050 kg/m3. Considerando desplazamientos pequeños del barril en la dirección vertical (x) deter- 
mine la frecuencia natural de vibración del sistema. 


La ecuación de movimiento de un sistema de resorte-masa es (unidades: sistema SI) 


3 
S00% + 1000( a ) =0 
0.025 
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a. Determine la posición de equilibrio estático del sistema. 

b. Derive la ecuación linealizada de movimiento para desplazamientos pequeños (x) con respecto a la 
posición de equilibrio estático. 

c. Encuentre la frecuencia natural de vibración del sistema para desplazamientos pequeños. 


d. Encuentre la frecuencia natural de vibración del sistema para desplazamientos pequeños cuando la 
masa es de 600 (en lugar de 500). 


Cuando se aplican los frenos a un vehículo que viaja a una velocidad de 100 km/hora se produce 
una desaceleración de 10 m/s?, Determine el tiempo requerido y la distancia recorrida antes de que el 
vehículo se detenga por completo. 


Un poste cilíndrico hueco se suelda a una señal de tránsito rectangular de acero como se muestra en la 
figura 2.89 con los siguientes datos: 

Dimensiones: / = 2 m, ry = 0.050 m, r, = 0.045 m, b = 0.75 m, d = 0.40 m, £ = 0.005 m; propiedades 
del material: p (peso específico) = 76.50 kN/m3, E = 207 GPa, G = 79.3 GPa 

Encuentre las frecuencias naturales del sistema en vibración transversal en los planos yz y xz conside- 
rando las masas del poste y la señal. 


Sugerencia: Considere el poste como una viga en voladizo sujeta a vibración transversal en el plano 
apropiado. 


Resuelva el problema 2.62 con un cambio de material de acero a bronce tanto para el poste como para 
la señal. Propiedades del bronce: p (peso específico) = 80.1 kN/m3, E = 111.0 GPa, G = 41.4 GPa. 


Sección 2.3 Vibración libre de un sistema torsional no amortiguado 


2.64 Un péndulo simple se hace oscilar a partir de su posición de reposo al impartirle una velocidad angu- 


Señal de 
tránsito 


lar de 1 rad/s. Oscila con una amplitud de 0.5 rad. Determine la frecuencia natural y la longitud del 
péndulo. 


: — Poste cilíndrico 
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Figura 2.89 


2.65 


2.66 


2.67 


2.68 


2.69 


Problemas 219 


Una polea de 250 mm de diámetro impulsa una segunda polea de 1000 mm de diámetro por medio de 
un banda (vea la figura 2.90). El momento de inercia de la polea impulsada es de 0.2 kg-m?. La banda 
que conecta estas poleas está representada por dos resortes cada uno de rigidez k. ¿Con qué valor de k 
será la frecuencia natural de 6 Hz? 


Derive una expresión para la frecuencia natural del péndulo simple que se muestra en la figura 1.10. De- 
termine el periodo de oscilación de un péndulo simple de masa m = 5 kg y longitud / = 0.5 m. 


Una masa mm se fija en el extremo de una barra de masa insignificante y se hace que vibre en tres dife- 
rentes configuraciones, como se indica en la figura 2.91. Determine la configuración correspondiente a 
la frecuencia natural más alta. 


La figura 2.92 muestra una nave espacial con cuatro paneles solares. Cada panel es de 5 pies X 3 pies 
X 1 pie con densidad de peso de 0.1 Ib/pulg? y está conectado al cuerpo de la nave por medio de barras 
de aluminio de 12 pulg de longitud y 1 pulg de diámetro. Suponiendo que el cuerpo de la nave es muy 
grande (rígido), determine la frecuencia natural de vibración de cada panel con respecto al eje de la 
barra de aluminio de conexión. 


Se quita una de las aspas de un ventilador eléctrico (como se muestra mediante líneas punteadas en la 
figura 2.93). La flecha de acero, sobre la cual están montadas las aspas, equivale a una flecha uniforme 
de 1 pulg de diámetro y 6 pulg de largo. Cada aspa se puede modelar como una varilla delgada uniforme de 
2 lb de peso y 12 pulg de largo. Determine la frecuencia de vibración de las tres aspas restantes con 
respecto al eje y. 


(b) 
Figura 2.90 (Foto cortesía de Reliance Electric Company). 


220 


j 
Le 
0 


a 
V Y ds Al 
] Am 
A 


V 


V 


l Xx 
== Barra ¿E 


sin masa 


V 
V 


Ze 


V 
V 


V 
br 


ñ 


V 
V 
V 
1 


Capítulo 2 Vibración libre de sistemas de un solo grado de libertad 


Barra " 
sin masa ! 


Figura 2.91 


Figura 2.92 


Figura 2.93 
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2.70 En el extremo de una flecha hueca de dos capas de 2 m de largo (figura 2.94) se fija un pesado anillo 
de momento de inercia de 1.0 kg-m?. Si las dos capas de la flecha son de acero y latón, determine el 
periodo de vibración torsional del anillo. 


Flecha hueca 
de dos capas 


Figura 2.94 


2.71 Encuentre la frecuencia natural del péndulo mostrado en la figura 2.95 cuando la masa de la barra de 
conexión no es insignificante comparada con la masa de la lenteja del péndulo. 


Barra de conexión 
(masa m, longitud / ) 


Lenteja 
(masa M) 


Figura 2.95 


2.72 Una flecha de acero de 0.05m de diámetro y 2 m de largo se fija por un extremo y en el otro lleva un 
disco de acero de 1 m de diámetro y 0.1 m de espesor, como se muestra en la figura 2.14. Encuentre la 
frecuencia natural del sistema de vibración torsional. 


2.73 Una barra uniforme de masa m y longitud / está conectada a la bisagra en el punto A y a cuatro resortes 
lineales y a un resorte torsional, como se muestra en la figura 2.96. Determine la frecuencia natural del 
sistema si k = 2000 N/m, k, = 1000 N-m/rad, m = 10 kg, y ! =5m. 


2.74 Un cilindro de masa m y momento de inercia de masa J rueda libremente sin deslizarse pero está res- 
tringido por dos resortes de rigideces k, y k,, como se muestra en la figura 2.97. Encuentre su frecuencia 
natural de vibración, así como el valor de a que maximiza la frecuencia natural de vibración. 


222 Capítulo 2 Vibración libre de sistemas de un solo grado de libertad 


SS 
)) 
SS 


NON 
Q 
SS 


Figura 2.96 


Kky m J k> Ñ 
O ——n—S 
5 
Figura 2.97 


S 


2.75 Si el péndulo del problema 2.66 se coloca en un cohete que se mueve verticalmente con una aceleración 
de 5 m/s?, ¿cuál será su periodo de oscilación? 


2.76 Encuentre la ecuación de movimiento de la barra rígida uniforme OA de longitud / y masa m de la figura 
2.98. Encuentre también su frecuencia natural. 


Resorte Resorte 
torsional lineal 
Kky 
A 
EE == O 0) 
. do tE 
o 
a > ka 
de E 3 Resorte < 
2 lineal 


> Figura 2.98 


2.77 Un disco circular uniforme gira alrededor del punto O, como se muestra en la figura 2.99, Encuentre la 
frecuencia natural del sistema, así como su frecuencia máxima al variar el valor de b. 


Figura 2.99 


2.78 


uniforme de masa m 
3k S k 
A WN 
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Derive la ecuación de movimiento del sistema mostrado en la figura 2.100, con los siguientes métodos: 
(a) la segunda ley del movimiento de Newton; (b) el principio de D'Alembert, y (c) el principio de 
trabajo virtual. 


LIL 
Barra rígida 


A — 5 
Eo O 
l 31 
HE 4 m1 4 > Figura 2.100 

2.79 Encuentre la frecuencia natural del sistema de señal de tránsito descrito en el problema 2.62 en vibra- 
ción torsional con respecto al eje z considerando las masas tanto del poste como de la señal. 
Sugerencia: La rigidez de resorte del poste en vibración torsional con respecto al eje z está dada por 

G 
k, = e (ró = ri). El momento de inercia de masa de la señal con respecto al eje z está dado por 
2 2 2 ES 

lo = 9 (d* + b*), donde my es la masa de la señal. 

2.80 Resuelva el problema 2.79 cambiando el material de acero a bronce tanto para el poste como para la 
señal. Propiedades del bronce: p (peso específico) = 80.1 kN/m3, E = 111.0 GPa, G = 41.4 GPa. 

2.81 Una masa m, se fija en un extremo de una barra uniforme de masa m, cuyo otro extremo gira alrededor 
del punto O como se muestra en la figura 2.101. Determine la frecuencia natural de vibración del pén- 
dulo resultante para pequeños desplazamientos angulares. 

2.82 En la figura 2.102 se muestra el movimiento angular del antebrazo de una mano humana que sostiene 


una masa mg. Durante el movimiento se puede considerar que el antebrazo gira alrededor de la articu- 
lación (pivote) O con las fuerzas musculares modeladas en la forma de una fuerza generada por el 
tríceps (c¡X) y una fuerza generada por el bíceps (—c,0) donde c, y c, son constantes y x es la veloci- 
dad con la cual el tríceps se alarga (o contrae). Representando el antebrazo como una barra uniforme 
de masa m y largo 1, derive la ecuación de movimiento del antebrazo para pequeños desplazamientos 
angulares 9. Encuentre también la frecuencia natural del antebrazo. 


Figura 2.101 
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Figura 2.102 Movimiento del brazo. 


Sección 2.4 Respuesta de sistemas de primer orden y constante de tiempo 


2.83 


2.84 


2.85 


Encuentre la respuesta de vibración libre y la constante de tiempo en los casos en que sea aplicable, de 
sistemas regidos por las siguientes ecuaciones de movimiento: 


a. 1009 + 204 =0, »(0) =v(r=0) =10 
b. 100) + 20» =10, »v(0) = v(t =0) = 10 
e. 1007 — 20v =0, v(0) =v(r =0) =10 
d. 500w + 50w = 0, w(0) = wo(t = 0) = 0.5 


Sugerencia: La constante de tiempo también se define como el valor de tiempo al cual la respuesta 
gradual de un sistema se eleva a 63.2% (100.0% — 36.8%) de su valor final. 


Un amortiguador viscoso, con constante de amortiguación c, y un resorte, con rigidez k, se conectan 
a una barra sin masa AB como se muestra en la figura 2.103. La barra AB se desplaza una distancia de 
x = 0.1 m cuando se aplica una fuerza constante F = 500 N. La fuerza aplicada F' se libera entonces 
abruptamente de su posición desplazada. Si el desplazamiento de la barra AB se reduce con respecto 
a su valor inicial de 0.1 m en el instante £ = O a 0.01 m en el instante £ = 10, encuentre los valores de 
cy k. 


La ecuación de movimiento de un cohete, de masa m, que se eleva verticalmente bajo un empuje F y 
resistencia o arrastre del aire D es 


mv =F-D-= mg 
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k B 
— q Figura 2.103 


Sim = 1000 kg, F = 50,000 N, D = 2000 v y g = 9.81 m/s?, encuentre la variación con el tiempo de 
dx(t 
la velocidad del cohete, v(t) = a utilizando las condiciones iniciales x(0) = 0 y v(0) = 0, donde 
% 


x(t) es la distancia recorrida por el cohete en el tiempo f. 


Sección 2.5 Método de la energía de Rayleigh 


2.86 Determine el efecto del propio peso en la frecuencia natural de vibración de la viga doblemente articu- 
lada mostrada en la figura 2.104. 


Viga uniforme, 
rigidez flexional = El, 
peso total = mg. 


Z 


p< | > Figura 2.104 


2.87 Siga el método de Rayleigh para resolver el problema 2.7. 

2.88 Siga el método de Rayleigh para resolver el problema 2.13. 

2.89 Encuentre la frecuencia natural del sistema que se muestra en la figura 2.54. 
2.90 Siga el método de Rayleigh para resolver el problema 2.26. 

2.91 Siga el método de Rayleigh para resolver el problema 2.73. 

2.92 Siga el método de Rayleigh para resolver el problema 2.76. 


2.93 En principio, un prisma rectangular de madera de densidad p,,, altura h y sección transversal a X b 
se sumerge en una tina de aceite y se hace que vibre libremente en la dirección vertical (vea la figura 
2.105). 


Siga el método de Rayleigh para determinar la frecuencia natural de vibración del prisma. Suponga que 
la densidad del aceite es p¿. Si el prisma rectangular es reemplazado por un cilindro circular uniforme 
de radio r, altura h y densidad p,,, ¿cambiará la frecuencia natural? 


2.94 Use el método de energía para determinar la frecuencia natural del sistema mostrado en la figura 2.97. 


2.95 Use el método de energía para determinar la frecuencia natural del sistema mostrado en la figura 2.85. 
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2.96 Un cilindro de masa m y momento de inercia de masa J está conectado a un resorte de rigidez k y rueda 
sobre una superficie áspera como se muestra en la figura 2.106. Si el desplazamientos traslacional y 
angular del cilindro son x y 9 con respecto a su posición de equilibrio, determine lo siguiente: 


a. La ecuación de movimiento del sistema para pequeños desplazamientos en función de x por medio 
del método de energía. 


b. La ecuación de movimiento del sistema para pequeños desplazamientos en función de 9 por medio 
del método de energía. 


c. Encuentre las frecuencias naturales del sistema por medio de la ecuación de movimiento derivada en 
las partes (a) y (b). ¿Son iguales las frecuencias naturales resultantes? 


El cilindro rueda 
sin resbalarse 


Superficie áspera 


Figura 2.106 


Sección 2.6 Vibración libre con amortiguamiento viscoso 


2.97 Un péndulo simple vibra a una frecuencia de 0.5 Hz en el vacío y a 0.45 Hz en un fluido viscoso. De- 
termine la constante de amortiguamiento, suponiendo que la masa de la lenteja del péndulo es de 1 kg. 


2.98 La relación de amplitudes sucesivas de un sistema de un solo grado de libertad viscosamente amorti- 
guado es de 18:1. Determine la relación de amplitudes sucesivas si la cantidad de amortiguamiento se 


(a) duplica, y (b) se reduce a la mitad. 


2.99 Suponiendo que el ángulo de fase es cero, demuestre que la respuesta x(t) de un sistema de un solo grado 
de libertad subamortiguado alcanza un valor máximo cuando 


sen w¿t = Vl — E? 


y un valor mínimo cuando 
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Demuestre también que las ecuaciones de las curvas que pasan por los valores máximo y mínimo de x(t) 
son, respectivamente 


x= V1- PXxe ton! 


x= -V1- (¿Xeon 


2.100 Derive una expresión para el tiempo en que la respuesta de un sistema críticamente amortiguado alcance 
su valor máximo. También determine la expresión para la respuesta máxima. 


2.101 Se va a diseñar un amortiguador para limitar su alargamiento de más a 15% de su desplazamiento inicial 
cuando se deja libre. Encuentre la relación de amortiguamiento / requerida. ¿Cuál será el alargamiento 
de más si Z se hace igual a (a) Lo y 32 


2.102 Las respuestas de vibración libre de un motor eléctrico de 500 N de peso montado en cimentaciones 
diferentes se muestran en las figuras 2.107(a) y (b). Identifique lo siguiente en cada caso; (1) la natu- 
raleza del amortiguamiento provisto por la cimentación, (11) la constante de resorte y el coeficiente de 
amortiguamiento de la cimentación, e (iii) las frecuencias naturales no amortiguada y amortiguada del 
motor eléctrico. 


[, Seg 


[, Seg 


(b) Figura 2.107 


2.103 Para un sistema de resorte-masa-amortiguador, m = 50 kg y k = 5000 N/m. Encuentre lo siguiente: (a) 
constante de amortiguamiento crítico, c.; (b) frecuencia natural amortiguada, cuando c = c,/2, y (c) 
decremento logarítmico. 


2.104 Un carro de ferrocarril de 2000 kg de masa que viaja a una velocidad v = 10 m/s es detenido al final 
del carril por un sistema de resorte-amortiguador, como se muestra en la figura 2.108. Si la rigidez del 
resorte es k = 80 N/mm y la constante de amortiguamiento es c = 20 N-s/mm, determine (a) el despla- 
zamiento máximo del carro después de que choca con los resortes y el amortiguador, y (b) el tiempo 
requerido para que alcance un desplazamiento máximo. 
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2.105 Un péndulo torsional tiene una frecuencia natural de 200 ciclos/min cuando vibra en el vacío. El mo- 
mento de inercia de masa del disco es de 0.2 kg-m?. Luego se sumerge en aceite y se ve que su fre- 
cuencia natural es de 180 ciclos/min. Determine la constante de amortiguamiento. Si cuando el disco se 
coloca en aceite, se hace que se desplace 2”, encuentre su desplazamiento al final del primer ciclo. 


2.106 Un chico montado en una bicicleta se puede modelar como un sistema de resorte-masa-amortiguador 
con un peso, rigidez y constante de amortiguamiento equivalentes de 800 N, 50,000 N/m y 1000 N-s/m, 
respectivamente. La colocación diferencial de los bloques de concreto en la carretera hace que el nivel 
de la superficie se reduzca de repente, como se indica en la figura 2.109. Si la velocidad de la bicicleta 
es de 5 m/s (18 km/h), determine el desplazamiento del chico en la dirección vertical. Suponga que la 
bicicleta no vibra en la dirección vertical antes de encontrarse con el desnivel en el desplazamiento 
vertical. 


2.107 Un prisma rectangular de madera de 20 lb de peso, 3 pies de altura y sección transversal de 1 pie X 2 
pies flota y permanece vertical en una tina de aceite. Se puede suponer que la resistencia friccional del 
aceite equivale a un coeficiente de amortiguamiento viscoso ¿. Cuando el prisma se sumerge una distan- 
cia de 6 pulg con respecto a su posición de equilibrio y se suelta, se ve que llega a una profundidad de 
5.5 pulg al final de su primer ciclo de oscilación. Determine el valor del coeficiente de amortiguamiento 
del aceite. 


Y 


10m > 15m nh 10m > 


Figura 2.109 


2.108 Un cuerpo vibratorio con amortiguamiento viscoso realiza cinco oscilaciones completas por segundo 
y en 50 ciclos su amplitud disminuye a 10 por ciento. Determine el decremento logarítmico y la relación 
de amortiguamiento. ¿En qué proporción se reducirá el periodo de vibración si se suprime el amorti- 
guamiento? 
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2.109 La distancia de retroceso máxima permisible de un cañón se especifica como 0.5 m. Si la veloci- 
dad de retroceso inicial debe ser de entre 8 m/s y 10 m/s, determine la masa del cañón y la rigidez 
del mecanismo de retroceso. Suponga que se utiliza un amortiguador hidráulico críticamente 
amortiguado en el mecanismo de retroceso y que la masa del cañón tiene que ser al menos de 
500 kg. 


2.110 Un sistema viscosamente amortiguado tiene una rigidez de 5000 N/m, una constante de amorti- 
guamiento crítico de 0.2 N-s/mm y un decremento logarítmico de 2.0. Si al sistema se le imparte 


una velocidad inicial de 1 m/s, determine el desplazamiento máximo del sistema. 


2.111 Explique por qué un sistema sobreamortiguado nunca pasa por la posición de equilibrio estático 
cuando se le imparte sólo un desplazamiento inicial y (b) sólo una velocidad inicial. 


2.112-2.114 Derive la ecuación de movimiento y determine la frecuencia natural de vibración de cada uno de 
los sistemas mostrados en las figuras 2.110 a 2.112. 


2.115-2.117 Utilizando el principio de trabajo virtual, derive la ecuación de movimiento de cada uno de los 
sistemas que se muestran en las figuras 2.110 a 2.112. 


Cilindro, masa m Ñ x(1) 


A 
Rodamiento puro Figura 2.110 


Y 


x(1) 


Cilindro, masa m 


Sin deslizamiento 


E AE =E Figura 2.111 
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2.118 Un prisma rectangular de madera de sección transversal de 40 cm X 60 cm, altura de 120 cm y 
masa de 40 kg, flota en un fluido como se muestra en la figura 2.105. Cuando se le perturba, se 
observa que vibra libremente con un periodo natural de 0.5 s. Determine la densidad del fluido. 


2.119 El sistema que se muestra en la figura 2.113 tiene una frecuencia natural de 5 Hz con los siguien- 
tes datos: m = 10 kg, J, = 5 kg-m?, r, = 10 cm, r, = 25 cm. Cuando el sistema experimenta un 
desplazamiento inicial, la amplitud de vibración libre se reduce en 80 por ciento en 10 ciclos. 
Determine los valores de k y c. 


Polea, 
momento de inercia de masa, Jy, 


Figura 2.113 


2.120 El rotor de un indicador de carátula está conectado a un resorte torsional y a un amortiguador torsional 
viscoso para formar un sistema torsional de un solo grado de libertad. La escala está graduada en divi- 
siones iguales, y la posición de equilibrio del rotor corresponde a cero en la escala. Cuando se aplica un 
par de torsión de 2 X 1073 N-m, el desplazamiento angular del rotor es de 50” y la aguja señala 80 divi- 
siones en la escala. Cuando se libera el rotor en esta posición, la aguja oscila primero a —20 divisiones 
en un segundo y luego a 5 divisiones en otro segundo. Encuentre (a) el momento de inercia de masa del 
rotor; (b) el periodo natural no amortiguado del rotor; (c) la constante de amortiguamiento torsional, y 
(d) la rigidez de resorte torsional. 


2.121 Determine los valores de Z de w, para los siguientes sistemas viscosamente amortiguados: 


a. m= 10kg,c = 150 N-s/m, k = 1000 N/m 
b. m = 10 kg, c = 200 N-s/m, k = 1000 N/m 
c. m = 10 kg, c = 250 N-s/m, k = 1000 N/m 


2.122 Determine la respuesta de vibración libre de los sistemas viscosamente amortiguados descritos en el 
problema 2.121 cuando xy = 0.1 m y Xy = 10 m/s. 


2.123 Determine la respuesta de vibración libre durante un ciclo de movimiento armónico simple dado por 
x(t) = 0.2 sen w,f m por un sistema de un solo grado de libertad viscosamente amortiguado con los 
siguientes parámetros: 


a. m= 10kg,c = 50 N-s/m, k = 1000 N/m 
b. m = 10 kg, c = 150 N-s/m, k = 1000 N/m 


2.124 La ecuación de movimiento de un sistema de resorte-masa-amortiguador, con un resorte endurecido, 
está dada por (en unidades SI) 


100X + 500x + 10,000x + 400x* = 0 
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a. Determine la posición de equilibrio estático del sistema. 


b. Derive la ecuación de movimiento linealizada para desplazamientos pequeños (x) con respecto a la 
posición de equilibrio estático. 


€. Encuentre la frecuencia natural de vibración del sistema para desplazamientos pequeños. 


2.125 La ecuación de movimiento de un sistema de resorte-masa-amortiguador, con un resorte blando, es (en 
unidades SI) 


100% + 500x + 10,000x — 4001? = 0 


a. Determine la posición de equilibrio del sistema estático del sistema. 


b. Derive la ecuación de movimiento linealizada para desplazamientos pequeños (x) con respecto a la 
posición de equilibrio estático. 


Cc. Determine la frecuencia natural de vibración del sistema para desplazamientos pequeños. 


2.126 El indicador de aguja de un instrumento electrónico está conectado a un amortiguador torsional visco- 
so y a un resorte torsional. Si la inercia rotacional del indicador de aguja con respecto a su pivote es 
25 kg-m? y la constante del resorte torsional es de 100 N-m/rad, determine la constante de amortigua- 
miento del amortiguador torsional para que el instrumento esté críticamente amortiguado. 


2.127 Encuentre las respuestas de los sistemas regidos por las siguientes ecuaciones de movimiento con las 
condiciones iniciales x(0) = 0, (0) = 1: 


a. 2x +8x + 16x=0 
b. 3x + 12x+9x=0 
Cc. 2x+8x+8x=0 


2.128 Encuentre las respuestas de los sistemas regidos por las siguientes ecuaciones de movimiento con las 
condiciones iniciales x(0) = 0, x(0) = 0: 


a. 2x + 8x + l6x=0 
b. 3x + 12x+9x=0 
Cc. 2x+8x+8x=0 


2.129 Encuentre las respuestas de los sistemas regidos por las siguientes ecuaciones de movimiento con las 
condiciones iniciales x(0) = 1, x(0) = —1: 


a. 2x + 8x + 16x=0 
b. 3x + 12x+9x=0 
Cc. 2x +8x+8x=0 


2.130 Un sistema de resorte-masa vibra con una frecuencia de 120 ciclos por minuto en aire y con una fre- 
cuencia de 100 ciclos por minuto en un líquido. Encuentre la constante de resorte k, la constante de 
amortiguamiento c y la relación de amortiguamiento / cuando vibra en el líquido. Considere m = 10 kg. 


2.131 Encuentre la frecuencia de oscilación y la constante de tiempo para los sistemas regidos por las siguien- 
tes ecuaciones: 


a. x+2x+09x=0 
b. x+8x+0x=0 
Cc. x+6x+9x=0 
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2.132 El momento de inercia de masa de un cuerpo de revolución de forma no homogénea y/o compleja con 
respecto al eje de rotación se determina, si se encuentra antes su frecuencia natural de vibración torsio- 
nal con respecto a su eje de rotación. En el sistema torsional mostrado en la figura 2.114, el cuerpo de 
revolución (o rotor) de inercia rotatoria J, está soportado por dos cojinetes libres de fricción y conectado 
a un resorte torsional de rigidez k,. Si se somete a una torsión inicial (desplazamiento angular) de 0, y 
luego se deja libre, el periodo de la vibración resultante se mide como 7. 


a. Encuentre una expresión para el momento de inercia de masa del rotor (J) en función de 7 y k,. 


b. Determine e valor de J si 7 = 0.5 s y k, = 5000 N-m/rad. 


LA LA £ 
z a (a 
S 
Cojinete Cojinete 
Cuerpo de revolución Resorte 
(3) torsional (k,) Figura 2.114 


Sección 2.7 Representación gráfica de raíces características y soluciones correspondientes 


2.133 Las raíces características de un sistema de un solo grado de libertad se dan a continuación. Determine 
todas las características aplicables del sistema de entre la ecuación característica, la constante de tiem- 
po, la frecuencia natural no amortiguada, la frecuencia amortiguada y la relación de amortiguamiento. 


a. 52 —4 + 5i 
b. $2 4 + 5i 
c. $12 a 4, =5 
d. $12 = 4, 4 


2.134 Muestre las raíces características indicadas en el problema 2.133 (a)-(d) en el plano s y describa la na- 
turaleza de la respuesta del sistema en cada caso. 


2.135 La ecuación característica de un sistema de un solo grado de libertad, dado por la ecuación, se puede 
volver a escribir como 


*+as+b=0 (E.1) 


donde a = c/m y b = k/m se consideran como los parámetro del sistema. Identifique regiones que re- 
presenten un sistema estable, inestable y marginalmente estable en el plano de parámetros, es decir, el 
plano en el cual a y b estén denotados a lo largo de los ejes vertical y horizontal, respectivamente. 


Sección 2.8 Variaciones de parámetros y representaciones del lugar geométrico de las raíces 


2.136 Considere la ecuación característica 252 + cs + 18 = 0. Trace el lugar geométrico de las raíces para 
c=0. 


2.137 Considere la ecuación característica 252 + 12s + k = 0. Trace el lugar geométrico de las raíces para 
k=0. 
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2.138 Considere la ecuación característica ms? + 12s + 4 = 0, Trace el lugar geométrico de las raíces para 
m=0. 


Sección 2.9 Vibración libre con amortiguamiento de Coulomb 


2.139 Un sistema de un solo grado de libertad se compone de una masa de 20 kg y un resorte de 4000 N/m 
de rigidez. Las amplitudes de ciclos sucesivos son de 50, 45, 40, 35, ... mm. Determine la naturaleza y 
magnitud de la fuerza de amortiguamiento y la frecuencia de la vibración amortiguada. 


2.140 Una masa de 20 kg se desliza con un movimiento de vaivén sobre una superficie seca debido a la acción 
de un resorte de 10 N/mm de rigidez. Después de cuatro ciclos completos se ve que la amplitud es de 
100 mm. ¿Cuál es el coeficiente de fricción promedio entre las dos superficies si la amplitud original 
era de 150 mm? ¿Cuánto tiempo transcurrió durante los cuatro ciclos? 


2.141 Una masa de 10 kg se conecta a un resorte de 3000 N/m de rigidez y se deja libre después de que se 
desplaza 100 mm. Suponiendo que la masa se mueve sobre una superficie horizontal, como se muestra 
en la figura 2.42(a), determine la posición en la cual la masa se detiene. Suponga que el coeficiente de 
fricción entre la masa y la superficies de 0.12. 


2.142 Un peso de 25 N cuelga de un resorte con rigidez de 1000 N/m. El peso vibra en la dirección vertical 
por la acción de una fuerza de amortiguamiento constante. Cuando inicialmente el peso es tirado hacia 
abajo una distancia de 10 cm de su posición de equilibrio estático y se deja libre, se detiene después de 
completar exactamente dos ciclos completos. Encuentre la magnitud de la fuerza de amortiguamiento. 


2.143 Una masa de 20 kg cuelga de un resorte de 10,000 N/m de rigidez. El movimiento vertical de la masa 
se somete a una fricción de Coulomb de 50 N de magnitud. Si en principio el resorte se desplaza 5 cm 
hacia debajo de su posición de equilibrio estático, determine (a) el número de medios ciclos transcurri- 
dos antes de que la masa se detenga; (b) el tiempo transcurrido antes de que la masa se detenga, y (c) la 
extensión final del resorte. 


2.144 La prueba de impacto de Charpy es una prueba dinámica en la cual se golpea una muestra con un péndulo 
(o martillo) y se mide la energía absorbida al romperla. Los valores medidos sirven para comparar las 
resistencias al impacto de diferentes materiales. Como se muestra en la figura 2.115, el péndulo cuelga 
de una flecha, se suelta desde una posición particular y se permite que caiga y rompa la muestra. Si se 
hace que el péndulo oscile libremente (sin muestra), encuentre (a) una expresión para la disminución del 
ángulo de oscilación por cada ciclo a causa de la fricción; (b) la solución para 0(t) si el péndulo se suelta 
desde un ángulo 0,, y (c) la cantidad de ciclos después de los cuales cesa el movimiento. Suponga que la 
masa del péndulo es m y que el coeficiente de fricción entre la flecha y el cojinete del péndulo es ¡u. 


2.145 Encuentre la constante de amortiguamiento viscoso para amortiguamiento de Coulomb de vibración 
sinusoidal. 


2.146 Un sistema de un solo grado de libertad se compone de una masa, un resorte y un amortiguador en el 
cual tanto la fricción seca como el amortiguamiento viscoso actúan simultáneamente. La amplitud de 
vibración se reduce en 1 por ciento por ciclo cuando la amplitud es de 20 mm y 2 por ciento por ciclo 
cuando la amplitud es de 10 mm. Encuentre el valor de (uN/k) del componente de fricción seca del 
amortiguamiento. 


2.147 Un bloque de metal, colocado sobre una superficie áspera, se conecta a un resorte, e inicialmente 
se desplaza 10 cm de su posición de equilibrio. El periodo natural de movimiento es de 1.0 s y la 
amplitud se reduce 0.5 cm en cada ciclo. Encuentre (a) el coeficiente de fricción cinética entre el 
bloque de metal y la superficie, y (b) la cantidad de ciclos de movimiento ejecutados por el bloque 
antes de detenerse. 
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(a) (b) 
Figura 2.115 


2.148 La masa de un sistema de resorte-masa con k = 10,000 N/m y m = 5 kg se pone a vibrar sobre una 
superficie áspera. Si la fuerza de fricción es F = 20 N y la amplitud de la masa se reduce 50 mm en 10 
ciclos, determine el tiempo requerido para completar 10 ciclos. 


2.149 La masa del sistema de resorte-masa vibra sobre una superficie inclinada a 30 con respeto a la horizon- 
tal como se muestra en la figura 2.116. 


a. Derive la ecuación de movimiento. 


b. Encuentre la respuesta del sistema con los datos siguientes: 


m=>20kg, k=1000N/m, u4=0.1, xy=0.1m, x¿=5m:4s. 


2.150 La masa de un sistema de resorte-masa se desplaza inicialmente 10 cm de su posición libre de esfuerzo 
por la aplicación de una fuerza de 25 N, la cual es igual a cinco veces el peso de la masa. Si la masa se 
suelta de esta posición, ¿cuánto tiempo vibrará la masa y a qué distancia se detendrá de la posición libre 
de esfuerzo? Suponga un coeficiente de fricción de 0.2. 


Sección 2.10 Vibración libre con amortiguamiento histerético 


2.151 La curva de fuerza-deflexión experimentalmente observada de una estructura compuesta se muestra en 
la figura 2.117. Determine la constante de amortiguamiento de histéresis, el decremento logarítmico y la 
relación de amortiguamiento viscoso correspondiente a esta curva. 
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Figura 2.116 


Fuerza (N) 
o 
+ 


-8 -6 -4 -2 0 2 4 6 8 
Deflexión (mm) Figura 2.117 


2.152 Se observa que un panel hecho de material compuesto con refuerzo de fibra se comporta como un 
sistema de un solo grado de libertad de 1 kg de más y 2 N/m de rigidez. La relación de amplitudes su- 
cesivas es de 1.1. Determine el valor de la constante de amortiguamiento histerético 8, la constante de 
amortiguamiento viscoso, C¿¿0 y la pérdida de energía por ciclo con una amplitud de 10 mm. 


2.153 Una viga en voladizo cuya rigidez a flexión es de 200 N/m soporta una masa de 2 kg en su extremo 
libre. La masa se desplaza inicialmente 30 mm y se suelta. Si la amplitud es de 20 mm después de 100 
ciclos de movimiento, estime la constante de amortiguamiento de histéresis 8 de la viga. 


2.154 Se fija una masa de 5 kg en el extremo superior de un resorte helicoidal y el sistema se pone a vibrar al 
impartirle a la masa una deflexión inicial de 25 mm. La amplitud de la masa se reduce a 10 mm después 
de 10 ciclos de vibración. Suponiendo una tasa de resorte de 200 N/m para el resorte helicoidal, deter- 
mine el valor del coeficiente de amortiguamiento histerético (h) del resorte. 
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2.155 Considere la ecuación de movimiento de un péndulo simple: 


0 + Fsen =0 (E.1) 
a. Linealice la ecuación (E.1) con respecto a un desplazamiento angular arbitrario 6, del péndulo. 


b. Investigue la estabilidad del péndulo con respecto a 0, = 0 y 0, = 7r por medio de la ecuación de 
movimiento linealizada. 


2.156 La figura 2.118 muestra una barra rígida uniforme de masa m y longitud /, pivotada en un extremo 
(punto O) y con un disco circular de masa M y momento de inercia de masa J (con respecto a su eje de 
rotación) en el otro extremo (punto P). El disco circular está conectado a un resorte de rigidez k y una 
constante de amortiguamiento de amortiguador viscoso c como se indica. 


a. Derive la ecuación de movimiento del sistema para pequeños desplazamientos angulares de la barra 
rígida con respecto al pivote O y exprésela en la forma: 


mo 0 + c00 + k00 =0 


b. Derive las condiciones correspondientes al comportamiento estable, inestable y marginalmente es- 
table del sistema. 


EOS 


A e 
1 
E 
le Y y 
ZA Figura 2.118 


Sección 2.12 Ejemplos resueltos utilizando MATLAB 


2.157 Encuentre la respuesta de vibración libre de un sistema de resorte-masa sujeto a amortiguamiento de 
Coulomb por medio de MATLAB con los siguientes datos: 


m=5kg, k=100N/m pu.=0.5, xp =04m, xp=0. 
2.158 Trace la respuesta de un sistema críticamente amortiguado (ecuación 2.80) con los siguientes datos por 


medio de MATLAB: 


10 mm, 50 mm, 100 mm; xy = 0, w, = 10 rad/s. 
0, xp = 10 mm/s, 50 mm/s, 100 mm/s; w, = 10 rad/s. 


a. Xo 
b. X0 
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2.159 Trace la ecuación (2.81) y también cada uno de los dos términos de la ecuación (2.81) como una 
función de £ por medio de MATLAB con los siguientes datos: 


0, = lO rad/s, £=2.0, xp=20mm, Xp = 50 mm/s 


2.160-2.163. Aplicando Program2.m de MATLAB, trace la respuesta de vibración libre de un sistema visco- 


samente amortiguado con m = 4 kg, k = 2500 N/m, xy = 100 mm, xy = —10 m/s, Af =0.01 s, 
n = 50 con los siguientes valores de la constante de amortiguamiento: 

a c=0 

b. c = 100 N-s/m 

ce. c = 200 N-s/m 

d. c = 400 N-s/m 


2.164 Encuentre la respuesta del sistema descrito en el problema 2.149 por medio de MATLAB. 


Proyectos de diseño 


2.165*Una turbina de agua de 1000 kg de masa y 500 kg-m? de momento de inercia de masa está mon- 
tada en una flecha, como se muestra en la figura 2.119. La velocidad de operación de la turbina 
es de 2400 rpm. Suponiendo que los extremos de la flecha están fijos, encuentre los valores de /, 
a y d, de modo que la frecuencia natural de vibración de la turbina en cada una de las direcciones 
axial, transversal y circunferencial sea mayor que la velocidad de operación de la turbina. 


OOOO 


Figura 2.119 


2.166*Diseñe las columnas para cada una de las estructuras de edificio que se muestran en las figuras 
2.79(a) y (b) para un peso mínimo de modo que la frecuencia natural de vibración sea mayor que 
50 Hz. El peso del piso (W) es de 4000 lb y la longitud de las columnas (1) es de 96 pulg. Suponga 
que las columnas son de acero y de sección transversal tubular con diámetro externo d y espesor 
de pared £. 
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2.167" Un extremo de una barra rígida uniforme de masa m está conectado a un muro por medio de 
una junta conectada a la bisagra O, y el otro soporta una carga concentrada M, como se muestra 
en la figura 2.120. La barra gira alrededor del punto conectado a la bisagra O contra un resor- 
te torsional y un amortiguador torsional. Se propone utilizar este mecanismo, junto con un contador 
mecánico, para controlar la entrada a un parque de diversiones. Determine las masas m y M, 
y la rigidez del resorte torsional (kt) y la fuerza de amortiguamiento (Fd) necesarias para satisfacer 
las siguientes especificaciones: (1). Se puede utilizar un amortiguador viscoso o un amortiguador de 
Coulomb. (2) La barra tiene que regresar a más o menos 5 de suposición de cierre en menos 
de 2 segundos cuando se deja libre a partir de una posición inicial de u 5 75". 


Parque de diversiones 


-- Barra (masa m) 


O 


| Entrada 
>| 


[=45 
Figura 2.120 


2.168*El módulo de exploración lunar se modela como una masa soportada por cuatro patas simétricamente 
colocadas, cada una de las cuales puede representarse de forma aproximada como un sistema de resorte- 
amortiguador con masa insignificante (vea la figura 2.121). Diseñe los resortes y amortiguadores del 
sistema para tener un periodo amortiguado de vibración entre 1 s y2s. 


Masa, 2000 kg 


Figura 2.121 


2.169*Considere la pluma telescópica y canastilla del camión de bomberos que se muestran en la figura 
2.12(a). Suponga que la pluma telescópica PORS está soportada por un tirante OT, como se muestra en 
la figura 2.122. Determine la sección transversal del tirante OT de modo que el periodo natural de vibra- 
ción de la canastilla con el bombero en ella sea igual a 1 s con los siguientes datos. Suponga que cada 
segmento de la pluma telescópica y el tirante es una sección transversal hueca. Suponga, además, que 
el tirante actúa como un resorte que se deforma sólo en la dirección axial. 
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Datos: 


Longitudes de los segmentos: PO = 12 pies, OR = 10 pies, RS = 8 pies, TP = 3 pies 
Módulo de Young del brazo telescópico y tirante = 3 X 106 lb/pulg? 

Diámetros externos de las secciones: PO = 2.0 pulg, OR = 1.5 pulg, RS = 1.0 pulg 
Diámetros internos de las secciones: PO = 1.75 pulg, OR = 1.25 pulg, RS = 0.75 pulg 
Peso de la canastilla = 100 lb 

Peso del bombero = 200 lb 


Tirante 


Figura 2.122 


CAPÍTULO 3 


Vibración armónicamente excitada 


Ingeniero militar y físico francés. En su estupenda obra Mémoires sur l'électricité et le 
magnétisme (1784-1806), presentó su primer trabajo (The Theory of Simple Machines) 
sobre estática y mecánica en 1779, el cual describe el efecto de la resistencia y la lla- 
mada “ley de la proporcionalidad de Coulomb” entre la fricción y la presión normal. En 
1784 obtuvo la solución correcta al problema de oscilaciones pequeñas de un cuerpo 
sometido a torsión. Es bien conocido por sus leyes de fuerza para cargas electrostáticas 
y magnéticas. A la unidad de carga eléctrica se le dio su nombre. (Cortesía de Applied 
Mechanics Reviews). 


Charles Augustin de Coulomb 
(1736-1806) 
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Este capítulo se ocupa de la respuesta de sistemas de un solo grado de libertad sometidos a ex- 
citaciones armónicas. En primer lugar presenta la derivación de la ecuación de movimiento y su 
solución cuando un sistema de un solo grado de libertad se somete a excitación armónica. Se con- 
sideran tanto sistemas amortiguados como no amortiguados. Luego, el factor de amplificación y 
los fenómenos de resonancia y batido se presentan en el contexto de un sistema de resorte-masa no 
amortiguado. Se presenta asimismo la solución total de la ecuación diferencial de segundo orden 
no homogénea rectora como una suma de la ecuación homogénea (solución de vibración libre) y la 
integral particular (solución de vibración forzada). Para evaluar las constantes en la solución total 
se utilizan las condiciones iniciales conocidas del sistema. A continuación se presentan en detalle 
las importantes características del factor de amplificación y el ángulo de fase de un sistema viscosa- 
mente amortiguado. Se definen el factor de calidad, el ancho de banda y el punto de mediana poten- 
cia, y se describe el uso del factor de calidad para estimar el factor de amortiguamiento viscoso en 
un sistema mecánico. Enseguida se expone la respuesta del sistema de resorte-masa-amortiguador 
junto con la función forzada armónica en forma compleja, así como el concepto de respuesta de 
frecuencia compleja. Luego se presentan la respuesta de un sistema amortiguado sometido al mo- 
vimiento armónico de la base y las ideas de transmisibilidad de desplazamiento y de fuerza. Las 
aplicaciones de este problema incluyen la vibración de los aviones provocada por las asperezas 
de la pista durante el rodamiento y el aterrizaje; la vibración de vehículos terrestres debido a la 
irregularidad y baches en carreteras, y la vibración de los edificios provocada por el movimiento 
del suelo durante sismos. También se analiza la respuesta de un sistema amortiguado por desba- 
lance rotatorio; las aplicaciones de este problema comprenden varias máquinas con desbalance en 
los rotores. Avanzado el capítulo, se presenta la vibración forzada de un sistema de resorte-masa 
sometido a amortiguamiento de Coulomb, histéresis y otros tipos de amortiguamiento. La autoex- 
citación y el análisis de estabilidad dinámica de un sistema de un solo grado de libertad se analizan 
junto con aplicaciones. Se describen asimismo el método general de la función de transferencia, 
el método de la transformada de Laplace y el método de función de transferencia armónica para 
la solución de sistemas armónicamente excitados. Por último se ofrece la solución de diferentes 
tipos de problemas de vibración no amortiguada y amortiguada armónicamente excitada, la cual se 
obtiene utilizando MATLAB. 


Objetivos de aprendizaje 


Al terminar este capítulo, usted deberá ser capaz de realizar lo siguiente: 


e Encontrar las respuestas de sistemas de un solo grado de libertad no amortiguados y viscosa- 
mente amortiguados sometidos a diferentes tipos de fuerza armónica, como excitación de base 
y desbalance rotatorio. 


e Distinguir entre soluciones transitorias, de estado estable y totales. 


e Entender las variaciones del factor de amplificación y ángulos de fase con la frecuencia de 
excitación y los fenómenos de resonancia y batidos. 


e Encontrar la respuesta de sistemas que implican amortiguamiento de Coulomb, histerético, y 
otros tipos de amortiguamiento. 


e Identificar problemas autoexcitados e investigar sus aspectos de estabilidad. 

e  Derivar funciones de transferencia de sistemas regidos por ecuaciones diferenciales lineales 
con coeficientes constantes. 

e Resolver problemas de vibración de un solo grado de libertad armónicamente excitada utili- 
zando transformadas de Laplace. 
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3.1 


e Obtener funciones de transferencia de frecuencia a partir de la función general de transferencia 
y representar las características de respuesta de frecuencia utilizando diagramas de Bode. 


e Resolver la respuesta de vibración armónicamente excitada utilizando MATLAB. 


Se dice que un sistema mecánico o estructural experimenta vibración forzada siempre que se sumi- 
nistra energía externa al sistema durante la vibración. La energía externa se puede suministrar ya 
sea mediante una fuerza aplicada o por una excitación de desplazamiento impuesta. La fuerza apli- 
cada o la excitación de desplazamiento pueden ser armónica, no armónica pero periódica, no perió- 
dica, o aleatoria. La respuesta de un sistema a una excitación armónica se llama respuesta armóni- 
ca. La excitación no periódica puede ser de larga o de corta duración. La respuesta de un sistema 
dinámico a excitaciones no periódicas repentinamente aplicadas se llama respuesta transitoria. 

En este capítulo consideraremos la respuesta dinámica de un sistema de un solo grado de liber- 
tad sujeto a excitaciones armónicas de la forma F(£) = Fyelot +) o F(t) = F, cos(wt + bp) o F(t) 
= F, sen (wt + (), donde F es la amplitud, w es la frecuencia y q es el ángulo de fase de la exci- 
tación armónica. El valor de f depende del valor de F(t) en £ = 0 y suele considerársele cero. Bajo 
excitación armónica, la respuesta del sistema también será armónica. Si la frecuencia de excitación 
coincide con la frecuencia natural del sistema, la respuesta será muy grande. Esta condición, cono- 
cida como resonancia, se debe evitar para que no falle el sistema. La vibración producida por una 
máquina rotatoria desbalanceada, la oscilación de una alta chimenea producida por la formación 
de torbellino en un viento constante y el movimiento vertical de un automóvil sobre un carretera 
ondulada son ejemplos de vibración excitada. 

También se abordan en este capítulo las aplicaciones de los métodos de función de transferen- 
cia, transformada de Laplace y función de frecuencia, en la solución de sistemas armónicamente 
excitados. 


Si una fuerza F(t) actúa en un sistema de resorte-masa viscosamente amortiguado como se muestra 
en la figura 3.1, la ecuación de movimiento se puede obtener aplicando la segunda ley de Newton: 


mit cit kx=E(0) (3.1) 


Como esta ecuación es no homogénea, la suma de la solución homogénea x,(t) y la solución par- 
ticular, x, (1) proporciona su solución general. La solución homogénea, la cual es la solución de la 
ecuación homogénea 


mx+ci+kx=0 (3.2) 


representa la vibración libre del sistema y se abordó en el capítulo 2. Como se vio en la sección 2.6.2, 
esta vibración libre se reduce con el tiempo en cada una de las tres posibles condiciones de amorti- 
guamiento (subamortiguamiento, amortiguamiento crítico y sobreamortiguamiento) y en todas las 
posibles condiciones iniciales. Por lo tanto, la solución general de la ecuación (3.1) se reduce en úl- 
timo término a la solución particular x,(1), la cual representa la vibración de estado estable. El movi- 
miento de estado estable está presente mientras la función forzada está presente. Las variaciones con 
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kx CX 
Ml 
EX 
F(0) 


Figura 3.1 Sistema de resorte-masa-amorti- 
guador. 


(b) Diagrama de cuerpo libre 


el tiempo de las soluciones homogénea, particular y general en un caso típico se muestran en la fi- 
gura 3.2. Se ve que x,(1) se reduce y que x(1) se transforma en x,(1) después de algún tiempo (7 en la 
figura 3.2). La parte del movimiento que se reduce a causa del amortiguamiento (la parte de vibra- 
ción libre) se llama transitoria. El ritmo al cual el movimiento transitorio se reduce depende de los 
valores de los parámetros del sistema k, c y m. En este capítulo, excepto en la sección 3.3, ignora- 
mos el movimiento transitorio y derivamos sólo la solución particular de la ecuación (3.1), la cual 
representa la respuesta de estado estable, sometida a funciones forzadas armónicas. 


Xp(t) 


x(t) = xp (0) + xp (0) 


Figura 3.2 Soluciones homogénea, 
particular y general de la ecuación 
(3.1) en el caso no amortiguado. 


Por sencillez, antes de estudiar la respuesta de un sistema amortiguado consideramos un sistema no 
amortiguado sometido a una fuerza armónica. Si una fuerza F(£) = F, cos wt actúa en la masa m de 
un sistema no amortiguado, la ecuación de movimiento, ecuación (3.1), se reduce a 


mx + kx = F¿ cos wt (3.3) 
La solución homogénea de esta ecuación está dada por 


Xp(t) = C, cos w,f + C, sen 0w,,f (3.4) 
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donde w, = (k/m)12 es la frecuencia natural del sistema. Como la fuerza de excitación F(£) es ar- 
mónica, la solución particular x,(1) también es armónica, y tiene la misma frecuencia w. Por lo tanto 
suponemos una solución en la forma 


Xp (t) = X cos wí (3.5) 


donde X es una constante que indica la amplitud máxima de Xplt). Sustituyendo la ecuación (3.5) en 
la ecuación (3.3) y resolviendo X, obtenemos 


X= 5 = ——_—— 3.6 
k — mu? ' (2) id 
0 


donde 9..; = F¿/kindica la desviación de la masa bajo la fuerza F, y en ocasiones se conoce como 
deflexión estática porque FF, es una fuerza constante (estática). Por lo tanto, la solución total de la 
ecuación (3.3) es 


x(1) = C¡ cos yt + C, senw,t + COS wÍ (3.7) 


Utilizando las condiciones iniciales x(£ = 0) = xy y 1(t = 0) = xy, vemos que 


Fo Xo 
C1 = xo y Le (3.8) 
k — mu On 
y por consiguiente 
F, 
x(1) = (a 0 ,) cos Ww,f + (2) senw,Í 
k —= mu? .: 
e 69) 
5 | COS A 
k — ma? 


La amplitud máxima X en la ecuación (3.6) se expresa como 


X_ A (3.10) 


La cantidad X /6,,, representa la relación de la amplitud de movimiento dinámica con la amplitud de 
movimiento estática y se conoce como factor de amplificación o relación de amplitud. La variación 
de la relación de amplitud, X/6,,, con la relación de frecuencia r= w/o, (ecuación 3.10) se muestra 
en la figura 3.3. Según esta figura, se puede identificar la respuesta del sistema como de tres tipos. 


Caso 1. Cuando 0< w/o, < 1, el denominador en la ecuación (3.10) es positivo y la ecuación (3.5) 
da la respuesta sin cambios. Se dice que la respuesta armónica del sistema x,(t) está en fase con la 
fuerza externa como se muestra en la figura 3.4. 
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r = (o/0,) 


Figura 3.3 Factor de amplificación de un sistema no amortiguado, 
ecuación (3.10). 


F(t) = F,¿ cos ot 


Fo 
wÍ 
O 
21 
Xp (1) = X cos wt 
XxX 
wÍ 
277 


Figura 3.4 Respuesta armónica cuando 0< w/w, < 1. 


Caso 2. Cuando w/w, > 1, el denominador en la ecuación (3.10) es negativo, y la solución de 
estado estable se expresa como 


Xp (1) = —X cos wt (3.11) 


246 Capítulo 3 Vibración armónicamente excitada 


F(t) = F¿ cos wt 


Fo 

wÍ 
O 

271 
Xp(t) = =X cos wt 

O 

wí 
=X 


Figura 3.5 Respuesta armónica cuando w/w,, > 1. 


donde la amplitud de movimiento X se vuelve a definir como una cantidad positiva como sigue 


PEE. (3.12) 


w 2 
0, 


Las variaciones de F(t) y Xp (1) con el tiempo se muestran en la figura 3.5. Como Xp (1) y F(t) tienen 
signos opuestos, se dice que la respuesta está desfasada 180? con respecto a la fuerza externa. Ade- 
más, a medida que w/w, —> 00, X —= 0. Por lo tanto, la respuesta del sistema a una fuerza armónica 
de muy alta frecuencia se aproxima a cero. 


Caso 3. Cuando w/w, = 1, la amplitud X dada por la ecuación (3.10) o (3.12) se vuelve infinita. 


Esta condición, en la cual la frecuencia forzada w es igual a la frecuencia natural del sistema w,, se 
llama resonancia. Para encontrar la respuesta a está condición, reescribimos la ecuación (3.9) como 


Xo COS (wÍ — COS yt 
x(1) = xp cos 0, + — sen pt + Óest| 
On WN? 
0, 


Como el último término de esta ecuación toma una forma indefinida para w = w 
regla de L” Hospital [3.1] para evaluar el límite de este término: 


(3.13) 


aplicamos la 


n 


do eos wÍ — COS wyt) 


A COS (wÍ — COS (W,Í A (0) 
lía: | ————>— | = lía | == — 
00 w 2 00 d > 
Li S11=5 
O dw 05 
sen wt Wnl 
= lím| —— | = sen w,f (3.14) 
00, w 2 
23 


0 


3.3.1 
A 


Respuesta 
total 


3.3.2 
PR 


Fenómeno 
de batido 
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xo (0) 


Figura 3.6 Respuesta cuando w/w,, = 1. 


Por lo tanto, la respuesta del sistema en resonancia es 


est On! 


x0 
x(t) = xp cos w,t + eo nn + 
n 


sen yt (3.15) 


En la ecuación (3.15) se ve que en resonancia, x(t) se incrementa indefinidamente. El último térmi- 
no de la ecuación (3.15) se muestra en la figura 3.6, donde se ve que la amplitud de la respuesta se 
incrementa linealmente con el tiempo. 


La respuesta total del sistema, ecuación (3.7) o ecuación (3.9), también se expresa como 


des w 
x(t) = Acos (yt — $) + ——*——cos ovt; para — < 1 (3.16) 
w Y? On 
0 
ES Oest ; w 
x(t) = Acos (yt — bp) — ———=— Cos ot; para — > 1 (3.17) 


wm 2 On 
0 


donde A y d se determinan como en el caso de la ecuación (2.21). Por lo tanto, el movimiento 
completo se expresa como la suma de dos curvas coseno de diferentes frecuencias. En la ecuación 
(3.16), la frecuencia forzada w es menor que la frecuencia natural, y la respuesta total se muestra 
en la figura 3.7(a). En la ecuación (3.17), la frecuencia forzada es mayor que la frecuencia natural, 
y la respuesta total aparece como se muestra en la figura 3.7(b). 


Si la frecuencia forzada se aproxima a, pero no es igual a, la frecuencia natural del sistema, puede 
ocurrir un fenómeno conocido como batido. En esta clase de vibración, la amplitud se incrementa y 
luego disminuye de una forma regular (vea la sección 1.10.5). El fenómeno de batido se explica con- 
siderando la solución que aporta la ecuación (3.9). Si las condiciones iniciales se consideran como 
Xy = Xy = 0, la ecuación (3.9) se reduce a 


FE /m 
x(t) = A wí — COS yt) 


(3.18) 
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x(0) 


x(1) 


Figura 3.7 Respuesta total. 


Sea la frecuencia forzada «w un poco menor que la frecuencia natural. 
0, => 0 = le (3.19) 
donde e es una pequeña cantidad positiva. Entonces w, W w y 
0+0,=20w (3.20) 
La multiplicación de las ecuaciones (3.19) y (3.20) da 
02 +w2= dew (3.21) 


El uso de las ecuaciones (3.19) a (3.21) en la ecuación (3.18) da 


E /m ) 
x(1) = sen el |sen wí (3.22) 
EW 


Como e es pequeña, la función sen ef varía lentamente; su periodo, igual a 27r /e, es grande. Por lo 
tanto, se ve que la ecuación (3.22) representa vibración con periodo 277 /w y de amplitud variable 


igual a 
a ) 
senel 
2ew 


A 
Ejemplo 3.1 
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x(0) 


Figura 3.8 Fenómeno de batidos. 


También se observa que la curva sen wf pasará por varios ciclos, en tanto que la onda sen ef pasa por 
un solo ciclo, como se muestra en la figura 3.8. Por lo tanto, la amplitud se incrementa y disminuye 
de forma continua. El tiempo entre los puntos de amplitud cero o los puntos de amplitud máxima 
se llama periodo de batido (T,) y se expresa como 


21 271 
= = ——— (3.23) 


Tb “AT => 
le 0-0 


con la frecuencia de batido definida como 


0, = 28 = 0, 20 


Placa que soporta una bomba 


Una bomba que pesa 150 lb está montada a la mitad de una placa de acero de 0.5 pulg de espesor, 20 pulg de 
ancho, y 100 pulg de largo, sujeta a lo largo de dos bordes como se muestra en la figura 3.9. Durante la opera- 
ción de la bomba, la placa se somete a una fuerza armónica, F(t) = 50 cos 62.832£/lb. Encuentre la amplitud 
de vibración de la placa. 


Solución: La placa se puede modelar con una viga empotrada como un módulo de Young (E) = 30 X 106 lb/ 
pulg?, longitud (1) = 100 pulg, y momento de inercia de área (1) = 5Q010.5% = 0.2083 pulg*. La rigidez a 
flexión de la viga está dada por 


19281  192(30 Xx 10%)(0.2083) 
P (100) 


= 1200.0 lb/pulg (E.1) 


SS 


F(0), x(0) Figura 3.9 Placa que soporta una 
100 pulg , bomba desbalanceada. 
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EE 
Ejemplo 3.2 


La ecuación (3.6) da la amplitud de respuesta armónica con F, = 50 lb, m = 150/386.4 lb-s?/pulg (sin tener 
en cuenta el peso de la placa de acero), k = 1200.0 lb /pulg y w = 62.832 rad/s. Por lo tanto, la ecuación (3.6) 
da por resultado 


Fo 50 


X= _ 
k= mu?  1200.0 — (150/386.4)(62.832)? 


= 0.1504 pulg (E2) 


El signo negativo indica que la respuesta x(*) de la placa está desfasada con respecto a la excitación F(1). 


Determinación de la masa a partir de una respuesta armónica conocida 


Un sistema de resorte-masa con un resorte de rigidez de 5000 N/m, se somete a una fuerza armónica de 30 N 
de magnitud y frecuencia de 20 Hz. Se ve que la masa vibra con una amplitud de 0.2 m. Suponiendo que la 
vibración se inicia desde el reposo (xy = Xy = 0), determine la masa del sistema. 


Solución: La respuesta de vibración del sistema se puede hallar a partir de la ecuación (3.9) con xy = 4y = 0: 


Él 
x(t) = o 7 (c0s wt = Cos wpt) (E.1) 
k — mo 


la cual se puede volver a escribir como 


2Fo 0, +70 0, 70 
x(t) = sen í sen t (E.2) 
k — mau? 2 2 


Como se sabe que la amplitud de vibración es de 0.2 m, la ecuación (E.2) resulta 


2Fo 
a 7 = 02 (E3) 
í — MU 


Con los valores conocidos de F, = 30 N, w = 20 Hz = 125.665 rad/s y k = 5000 N/m, la ecuación (E.3) resulta 
2(30) 
5000 — m(125.664)? 


= 0.2 (E4) 


Se resuelve la ecuación (E.4) para encontrar m = 0.2976 kg. 


Si la función forzada es F(t) = F¿ cos wt, la ecuación de movimiento se vuelve 
mx + cx + kx = F( cos wt (3.24) 


También se espera que la solución particular de la ecuación (3.24) sea armónica; la suponemos en 
la forma! 


xp (1) = X cos (wt — d) (3.25) 


1 Como alternativa, podemos suponer que Xp (1) tiene la forma Xp (1) = C, cos wt + C, sen cof, la cual también implica dos 
constantes C, y C,. Pero el resultado final será el mismo en ambos casos. 
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donde X y q son constantes que se tienen que determinar. X y q indican la amplitud y el ángulo 
de fase de la respuesta, respectivamente. Sustituyendo la ecuación (3.25) en la ecuación (3.24), 
llegamos a 


X[(k — ma?) cos (wt — p) — cow sen (wt — p)] = F, cos wt (3.26) 
Utilizando las relaciones trigonométricas 
cos (wí — Y) = cos wtf cos p + sen wtf sen p 


sen (wí — H) = sen wt cos d — cos «wt sen p 


en la ecuación (3.26) e igualando los coeficientes de cos wf y sen wtf en ambos lados de la ecuación 
resultante, obtenemos 


X[(k — ma?) cos $ + cw sen q] = F, 
X[(k — ma?) sen $ — cw cos p] =0 (3.27) 
La solución de la ecuación (3.27) da 


_ Fo 
x [(k — mu? Y? + Ca yr ad 


o sa — ,) (3.29) 


k= mou 


Si insertamos las expresiones de X y q desde las ecuaciones (3.28) y (3.29) en la ecuación (3.25), 
obtenemos la solución particular de la ecuación (3.24). La figura 3.10(a) muestra gráficas típicas de 
la función forzada y respuesta (de estado estable). Los diversos términos de la ecuación (3.26) se 
muestran vectorialmente en la figura 3.10(b). Dividiendo tanto el numerador como el denominador 
de la ecuación (3.28) entre k y haciendo las siguientes sustituciones 


Ik . : 
0 = 4 — = frecuencia natural no amortiguada 
m 


¿ le € C Cc y 
PA — : a 
Ce  2M0.  2V'mk m dl 
Fo pd da 
Oest= UR deflexión bajo la fuerza estática Fo, y 
r= — = relación de frecuencia 
0, 
obtenemos 
XxX 1 1 


A e ei — (3.30) 
Oest NE (y + EI V( = F ) + Qgry 
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Referencia 


(a) Representación gráfica (b) Representación vectorial 


Figura 3.10 Representación de una función forzada y respuesta. 


ye 0) 1 [( 2£r 
$ = tan l Ta) = tan” (4) (3.31) 
= 


Como se manifestó en la sección 3.3, la cantidad M = X/9,, se conoce como factor de amplifi- 
cación o relación de amplitud. Las variaciones de X/6., y fp con la relación de frecuencia r y la 
relación de amortiguamiento / se muestran en la figura 3.11. 

Las siguientes características del factor de amplificación (M) se derivan de la ecuación (3.30) 
y la figura 3.11(a): 


1. Para un sistema no amortiguado (£ = 0), la ecuación (3.30) se reduce a la ecuación (3.10), y 
M => 00 a medida que r=> 1. 


¿=0.0 
2.8 
LL ¿=0.1 ¿=0.05 || ¿=0.25 
524 1 180" 

$ ¿=0.50 

"20 * 150 H¿=10 

= : ¿=0.3 Ñ ¿=20 

3 16 £ 120 F2=50 

E ¿=04 3 ¿=30 

Ss 12 2 9 

= 10 Ls T O 00 El a 7 e 

a] . Ñ o =1. 

3 0.8 7 : 13 Ñ < 60 ¿205 

2 =2, Ñ [=0.25 

2 0.4 ¿ =3.0 30 ¿=0.05 

E ¿50 ¿ =0.00 

0 04 087112 16 20 24 2.8 3.2 0 057/10 15 20 25 3.0 
1.0 £=0.0 
Relación de frecuencia: r = o, Relación de frecuencia: r = on 
(a) (b) 


Figura 3.11 Variación de X y $ con la relación de frecuencia r. 
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Cualquier cantidad de amortiguamiento (¿> 0), reduce el factor de amplificación (M) con todos 
los valores de la frecuencia forzada. 


Para cualquier valor especificado de r, un valor mayor de amortiguamiento reduce el valor de 
M. 


En el caso degenerado de una fuerza constante (cuando r = 0), el valor de M = 1. 
La reducción en M al haber amortiguamiento es muy significativa en o cerca de la resonancia. 


La amplitud de vibración forzada se reduce con valores crecientes de la frecuencia forzada (es 
decir, M => 0 a medida que r = 00). 


Para0<¿< 7 el valor máximo de M ocurre cuando (vea el problema 3.32) 


r= V1-2 o.  w=0w,V1-22 (3.32) 


el cual es menor que la frecuencia natural no amortiguada «w,, y la frecuencia natural amortigua- 


da w¿ = 0, VW1-— ¿?. 


El valor máximo de X (cuando r = V1 — 2£ 23 está dado por 


Xx 1 
E 3 2Ev- E (3.33) 


Es 70 
Oest W0=0 a 2£ Aa 


Se puede utilizar la ecuación (3.33) para la determinación experimental de la medida de amor- 
tiguamiento presente en el sistema. En una prueba de vibración, si se mide la amplitud máxima 
de la respuesta (X),,4x, la relación de amortiguamiento del sistema se puede encontrar utilizando 
la ecuación (3.33). Por el contrario, si se conoce la cantidad de amortiguamiento, podemos es- 
timar la amplitud de vibración máxima. 


y el valor de X en w = 0, es 


Para l = E a = (Q cuando r = 0. Con £ > > la gráfica de M decrece monotónicamente 


con valores crecientes de r. 


Las siguientes características del ángulo de fase se observan por la ecuación (3.31) y la figura 
3.11(b): 


1. 


Para un sistema no amortiguado (£ = 0), la ecuación (3.31) muestra que el ángulo de fase es O 
con 0<r<l y 180% con r > 1. Esto implica que la excitación y respuesta están en fase con 
0<r<l y desfasadas con r> 1 cuando £ = 0. 

Paraí>0y0<r<l, el ángulo de fase es O < p < 90%, lo que implica que la respuesta se 
retrasa con respecto a la excitación. 

Para ¿>0 y r> 1, el ángulo de fase es de 90? < p < 180", lo que implica que la respuesta se 
adelanta a la excitación. 


Para¿£>0yr= 1, el ángulo de fase es f = 90%, lo que implica que la diferencia de fase entre 
la excitación y la respuesta es de 90*. 

Para £ > 0, y grandes valores de r, el ángulo de fase se aproxima a 180%, lo que implica que la 
respuesta y la excitación están desfasadas. 
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3.4.1 La solución completa la dan x(£) = x,(t) + Xp (1) donde x,,(1) está dada por la ecuación (2.70). Por lo 
A tanto, para un sistema subamortiguado, tenemos 
Respuesta 
total x(1) = Xpe *%" cos(wat — do) + Xcos(wt — $) (38.35) 
w¿= V1= Lo, 
Las ecuaciones (3.30) y (3.31) dan X y d, respectivamente, y Xy y dy [diferentes de los valores ob- 
tenidos con la ecuación (2.70)] se pueden determinar a partir de las condiciones iniciales. Para las 
condiciones iniciales, x(t£ = 0) = xy y x(t = 0) = xq, la ecuación (3.35) da por resultado 
Xy = Xy cos dy + X cos Qp 
Xo = — L0,X, cos by + w,¿X, sen dy + wX sen p (3.36) 
La solución de la ecuación (3.36) da X, y bp como 
1 1 
Xo = o — X cos p)? + —Sl(L£0y xp + Xy — L[0,X cos d — wX sen | 
a (3.37) 
E ¿0,Xy9 + Xp — L[0,X cos dp — wX sen ; 
da w¿(xy = X cos p) 
AAA 
Ejemplo 3.3 Respuesta total de un sistema 


Encuentre la respuesta total de un sistema de un solo grado de libertad con m = 10 kg, c = 20 N-s/m, k = 4000 
N/m, xy = 0.01 m, y xy = O en las siguientes condiciones: 


a. Una fuerza externa F(1) = F cos w t actúa en el sistema con F = 100 N y w = 10 rad/s. 
b. Vibración libre con F(t) = 0. 


Solución: 


a. Con los datos dados, obtenemos 


k 4000 
Op = = = 20 rad/s 
m 10 
Fo 


C 20 


16 
Ce 2Vkm  2V(4000)(10) 
wa = V1— o, = V1 — (0.05)?(20) = 19.974984 rad/s 


[a 
E 
8 0.025 
K= = = , = 0.03326 m (E1) 
Va-=r?+Qgry  [(1- 0.05%? + (2-0.5-0.5)2]/2 


2 2-0.05-0.5 
$ = tan E de ,) = tan” ) = 3.814075" (E2) 
2 


[= = 0.05 


1 = 0,5? 


3.4.2 


Factor de 
calidad y 
ancho de 
banda 
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Utilizando las condiciones iniciales, xy = 0.01 y xy = 0, la ecuación (3.36) da por resultado 


0.01 = Xy cos by + (0.03326)(0.997785) 


Xy cos by = —0.023186 (E.3) 

0 = — (0.05)20) X, cos by + X/(19.974984) sen y + (0.03326)(10) sen (3.814075) (E.4) 
Sustituyendo el valor de X¿ cos py de la ecuación (E.3) en (E.4), obtenemos 

X¿ sen dy = —0.002268 (E.S) 


La solución de las ecuaciones (E.3) y (E.5) da por resultado 


X, = [(X, cos 4)? + (X, sen dp)2]!/2 = 0.023297 (E.6) 
y 
tan dy = A = 0.0978176 
o 
Pp = 5.586776" (E.7) 


b. Para vibración libre, la respuesta total la da 


x(1) = Xye= dont cos (wyt = Py) e 


Utilizando las condiciones iniciales x(0) = xy = 0.01 y (0) = x= 0, X, y Qy de la ecuación (E.8) se deter- 
minan como (vea las ecuaciones 2.73 y 2.75): 


Lonxy Y? 112 0.05-20-0.01 1? [1/2 
Xo=|x%3 0? y = 0.010012 EJ 
y E 4 ) ae 19.974984 qe 
3 [ Xo + [xo if 0.05-20 
=t t = 2865984" E.10 
eg 08 lg xo ) e 19.974984 dd E 


Observe que las constantes X, y py en los casos (a) y (b) son muy diferentes. 


Con valores pequeños de amortiguamiento (/ < 0.05), podemos considerar 


a a E L 3.38 3.38 
dest máx Ñ Ost W=0y o 2 o E ; y ; 


El valor de la relación de amplitud en resonancia también se conoce como factor OQ o factor de 
calidad del sistema, en analogía con algunas aplicaciones de ingeniería eléctrica, como el circuito 
de sintonización de un radio, donde el interés radica en una amplitud en resonancia que sea lo más 
grande posible [3.2]. Los puntos R, y R,, donde el factor de amplificación se reduce a Q /V2, se 
llaman puntos de mediana potencia porque la potencia absorbida (AW) por el amortiguador (o por 
el resistor en un circuito eléctrico), que responde armónicamente a una frecuencia dada, es propor- 
cional al cuadrado de la amplitud (vea la ecuación (2.94): 


AW = rcwX? (3.39) 
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X/8cst 


ncho de banda 
A 


Sle 


0% Figura 3.12 Curva de respuesta armónica 
que muestra los puntos de mediana poten- 
cia y el ancho de banda. 


Ri 10 R, 


Puntos de mediana potencia 


La diferencia entre las frecuencias asociadas con los puntos de mediana potencia R, y R, se llama 
ancho de banda del sistema (vea la figura 3.12). Para encontrar los valores de R, y R,, establecemos 
X/8.. = 0/V2 en la ecuación (3.30) de modo que 

1 Y 1 


VIP RL Va 2Vx4 


ri 0-4) + (1-8) =0 (3.40) 
La solución de la ecuación (3.40) da 


ri=1-2-2VW1+£,  r=1-224+2V1 + (3.41) 


Para valores pequeños de /, la ecuación (3.41) se puede aproximar como 


2 2 
a 2% a (2) 10.2% (3.42) 


ww = (0, + 01)J(0, — 01) = (R3 - Ra? = (3.43) 
Utilizando la relación, 
wm) + 0,=20,, (3.44) 


en la ecuación (3.43), vemos que el ancho de banda Aw es 
Ao =w, - 0,=20, (3.45) 


Combinando las ecuaciones (3.38) y (3.45), obtenemos 


0 == O (3.46) 


3.5 Respuesta de un sistema amortiguado sometido a F(t) = Fyejot 257 


Vemos que podemos utilizar el factor de calidad para estimar el amortiguamiento viscoso equiva- 
lente en un sistema mecánico.? 


Representemos la función forzada armónica en forma compleja como F(t) = Fyetvt de modo que la 
ecuación de movimiento se escriba como 


mx + cx + kx = Fyelo (3.47) 


Como la parte real de F(t) da la excitación real, la parte real de x(£) también dará sólo la respuesta, 
donde x(t) es una cantidad compleja que satisface la ecuación diferencial (3.47). F en la ecuación 
(3.47) es, en general, un número complejo. Suponiendo la solución particular x,(1) 


Xp (1) = Xeiot (3.48) 
obtenemos, al sustituir la ecuación (3.48) en la ecuación (3.47),3 
Fo 
X= (3.49) 


(k — ma?) + ico 


Multiplicando el numerador y el denominador del lado derecho de la ecuación (3.49) por 
[(k — mw?) — icw] y separando las partes real e imaginaria, obtenemos 


k — mu? ; cw | 
X=F (3.50) 


Í 
k — ma? + a? (k — mar? + cu? 


Utilizando la relación x + ¡y = Ae'?, donde A= Vx? + y? y tan d = y/x, y la ecuación 
(3.50) se expresa como 


X Eo Ds 3.51 
y [(k — mu? Y? + 22] P , (6.51 

donde 
$ = tan” ( se) (3.52) 


Por lo tanto, la solución de estado estable, ecuación (3.48), se escribe como 
Fo 
[(k — mu? )? + (cwy?]!P 


xp(t) = ¿un (3.53) 


Respuesta de frecuencia. La ecuación (3.49) se reescribe como 


20 1 _ 
y. L=P il 


HA(iw) (3.54) 


2 La determinación de los parámetros del sistema (m, c y k) basada en puntos de mediana potencia y otras características 
de respuesta del sistema se considera en la sección 10.8 en el sitio web. 

3 La ecuación (3.49) se puede escribir como Z(iw)X = F¿, donde Z(iw) = —maw? + ¡wc + k es la denominada impedancia 
mecánica del sistema [3.8]. 
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donde H(iw) se conoce como la respuesta de frecuencia compleja del sistema. El valor absoluto de 
H(iw) está dada por 


kX 
Fo 


1 
= 3.55 
HL re)P4 (264 NN 


lH(iw)| = 


indica el factor de amplificación definido en la ecuación (3.30). Recordando que el? = cos d + 
i sen d, podemos demostrar que las ecuaciones (3.54) y (3.55) están relacionadas: 


H(iw) = |H(iw)le '? (3.56) 


donde q lo da la ecuación (3.52), la cual también se puede expresar como 


taa E se ) (3.57) 


o 


Por lo tanto, la ecuación (3.53) se expresa como 
Fo . ¡(ot—dp) 
Xplt) = 7 Hlio)le (3.58) 
Se ve que la función de respuesta de frecuencia compleja, H(iw), contiene tanto la magnitud como 
la fase de la respuesta de estado estable. El uso de esta función en la determinación experimental de 


los parámetros del sistema (1, c y k) se aborda en la sección 10.8. Si F(t) = F cos ot, la parte real 
de la ecuación (3.53) proporciona la solución de estado estable correspondiente: 


Fo 
[(k = mu? y? + (cw)]P 


OE cos(wt — $) 


Él , F, 
= Ro Poy = Re Plrtioieto=a1 (3.59) 
la cual es igual a la ecuación (3.25). Asimismo, si F(t) = F, sen wf, la parte imaginaria de la ecua- 


ción (3.53) da la solución de estado estable correspondiente: 


Fo 


(k — mu? y? + (cwy? 


Xplt) 5 1 sen (wtf — $) 


E 
= im E [H(iw) Jete: - il (3.60) 


Representación del movimiento armónico como un vector complejo. La excitación armónica 
y la respuesta del sistema amortiguado a dicha excitación se pueden representar gráficamente en 
el plano complejo, y al diagrama resultante se le puede dar una interesante interpretación. Primero 
diferenciamos la ecuación (3.58) con respecto al tiempo para obtener 


F, . 
Velocidad = x,(t) = io lH(ioyeto— 9) = ioxplt) 


F, , 
Aceleración = X,(t) = (iw)? ¿EA = —P2xp(1) (3.61) 
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Porque ¡se expresa como 


1 


ola 


z Tr % T 
1=C08s 7 +I1sen= =e 


a (3.62) 


podemos concluir que la velocidad se adelanta al desplazamiento por el ángulo de fase 1/2 y que 
está multiplicada por w. Asimismo, —1 se puede escribir como 


=1 =cos TT + ¡sen 7 = el7 (3.63) 


Por consiguiente, la aceleración se adelanta al desplazamiento en el ángulo de fase 7r, y está mul- 
tiplicada por «2. 

De ese modo, los diversos términos de la ecuación de movimiento (3.47) se pueden representar 
en el plano complejo, como se muestra en la figura 3.13. La interpretación de esta figura es que la 
suma de los vectores complejos mx (£), cx (t), y kx(t) balancea F(t), que es precisamente lo que se 
requiere para satisfacer la ecuación (3.47). También es de notarse que el diagrama completo gira 
con una velocidad angular w en el plano complejo. Si sólo se tiene que considerar la parte real de 
la respuesta, entonces el diagrama completo debe proyectarse sobre el eje real. Asimismo, si sólo 
se tiene que considerar la parte imaginaria de la respuesta, entonces el diagrama debe proyectarse 
sobre el eje imaginario. En la figura 3.13, observe que la fuerza F(t) = Fyelot aparece representada 
como un vector localizado a un ángulo wtf con respecto al eje real. Esto implica que F, es real. Si F, 
también es compleja, entonces el vector fuerza F(t) estará localizado a un ángulo de (w + y) donde 
y es algún ángulo de fase introducido por F¿. En ese caso, todos los demás vectores, es decir, mx, 
cx, y kx, se desplazarán el mismo ángulo y. Esto equivale a multiplicar ambos lados de la ecuación 
(3.47) por el, 


Figura 3.13 Representación de la 
ecuación (3.47) en un plano complejo. 


En ocasiones la base o soporte de un sistema de resorte-masa-amortiguador experimenta movi- 
miento armónico, como se muestra en la figura 3.14(a). Sea y(£) el desplazamiento de la base y 
x(t) el desplazamiento de la masa con respecto a su posición de equilibrio estático en el tiempo £. 
Entonces el alargamiento neto del resorte es x — y, y la velocidad relativa entre los dos extremos del 
amortiguador es x— y. Del diagrama de cuerpo libre que se muestra en la figura 3.14(b), obtenemos 
la ecuación de movimiento: 


mi + cx y) + k(x-y)=0 (3.64) 
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+x | Ex 
m JJ m JJ 
. || 
k lc y(t) = Y sen ovf Kx=y) di- y 
A) Í 
Base 


(a) (b) Figura 3.14 Excitación de la base. 


Si y(t) = Y sen wr, la ecuación (3.64) se escribe como 
mx + cx + kx = ky + cy = kY sen wf + cwY cos wt 
= A sen (wíf + a) (3.65) 


donde A = Y VK? + (cwy? ya= tan”! [2]. Esto demuestra que excitar la base equivale a 
aplicar una fuerza armónica de magnitud A a la masa. Utilizando la solución indicada por la ecua- 
ción (3.60), la respuesta de estado estable de la masa, Xp (0), se puede expresar como 


r VE (ay 


[(k = mu? )? + (cy |? 


y cw 
= tan 
id ( =- 5) 


Utilizando identidades trigonométricas, la ecuación (3.66) se reescribe en una forma más conve- 
niente como 


Xplt) = sen (wí — f; — a) (3.66) 


donde 


xy (1) = X sen (wt + () (3.67) 
donde X y q se expresan como 
x k? + (cy? 1/2 Ñ 1 + (2£ry? 1/2 
Y (k — mu? y? + (cwy? ( y + QgEry (598) 
y 
3 3 
_ 1 mc Ml 1 2£r 
pe E mu”) + a) e E + (4? — 5, ei 


La relación de la amplitud de la respuesta x,(1) a la del movimiento de la base y(1), z se llama trans- 
misibilidad del desplazamiento.* Las variaciones de z = Ty y Q dadas por las ecuaciones (3.68) 
y (3.69) se muestran en las figuras 3.15(a) y (b), respectivamente, para diferentes valores de r y £. 


4La expresión para la transmisibilidad del desplazamiento también se puede obtener siguiendo el método de función de 
transferencia que se describe en la sección 3.14. 


3.6.1 


Fuerza 
transmitida 
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0 1 412 2 4 o ¿=0 
¿=0.05 


Relación de frecuencia: r = 


Sl 


.. . (0) 
Relación de frecuencia: r = ¿y 


pp 
1 180 
E 
S 'o 
5 E 135 
E E 
[90] + 
E 3 90 
3 2 
e E 
3 Z 45 
yo] 
la] 
3 
2 
«8 
8 
un 
[=| 
E 
E 


(a) (b) 
Figura 3.15 Variaciones de Ty $ con r. 


Observe que si la excitación armónica de la base se expresa en forma compleja como y(t) = 
Re(Yeios), la respuesta del sistema se expresa, basada en el análisis de la sección 3.5, como 


(1) =R 1 + 2£r peict 670) 
Xp(t) = Re e ; 
á 1=12+i2ér 
y la transmisibilidad de desplazamiento como 
XxX 
y e [1 + (2£r)?]'?/H(i00)| (3.71) 


donde la ecuación (3.55) da por resultado | A (iw)|. 
Los siguientes aspectos de la transmisibilidad del desplazamiento, T = z se observan en la 
figura 3.15(a): 


1. El valor de 7, es unitario en r = O y se aproxima a la unidad con valores pequeños de r. 

2. Para un sistema no amortiguado (£ = 0), T¿ — oo en resonancia (r = 1). 

3. El valor de T, es menor que la unidad (7, < 1) para valores de r > V2 (para cualquier cantidad 
de amortiguamiento ¿/). 

4. El valor de 7, es unitario para todos los valores de £ y con r = V2. 

5. Parar < v2, las relaciones de amortiguamiento pequeñas conducen a valores grandes de T.,. 
Por otra parte, para r > V2, los valores pequeños de la relación de amortiguamiento conducen 
a valores pequeños de T¿. 

6. La transmisibilidad del desplazamiento, 7, alcanza un valor máximo con 0 < £ < 1 a la rela- 
ción de frecuencia r = r,, < 1 dada por (vea el problema 3.60): 


En la figura 3.14, una fuerza, F, se transmite a la base o soporte debido a las reacciones del resorte 
y el amortiguador hidráulico. Esta fuerza se determina como 


F=kíx= y) + c(x-— y) = mx (3.72) 
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3.6.2 
a 


Movimiento 
relativo 


4 
3 ¿= 0 ma Mae-é =0 ¿1 Y 
Z a 
Es) I + SS 
E |¿=01 A Vez=01 o 
33 ! PS E 
o .* o 
g | :=02—4 / e 
« Il , e 3) 
hs I Ñ ed ¿=035| E 
S lh $ 5 
“2 , A $ 
Els ES] ¿=02 |. = 
KE le A 2 y a £ =0.1 QUE 
A ESE 
l, | 
y l 
| 
0 1 vy2 2 3 4 
MÓS Figura 3.16 Transmisibilidad de fuerza. 


Según la ecuación (3.67), la ecuación (3.72) se puede escribir como 
F = ma? X sen (wt — $) = Fy sen (ot — p) (3.73) 
donde F, es la amplitud o valor máximo de la fuerza transmitida a la base dada por 


1/2 
Fr, 1 + (2éry? 
E l PP uy dl 


La relación (F7/kY) se conoce como transmisibilidad de fuerza.3 Observe que la fuerza transmitida 
está en fase con el movimiento de la masa x(t). La variación de la fuerza transmitida a la base con 
la relación de frecuencia r se muestra en la figura 3.16 para valores diferentes de £. 


Siz = x — y indica el movimiento de la masa con respecto a la base, la ecuación (3.64) de movi- 
miento se puede volver a escribir como 


mí + cz + kz = —mj = mo”Y sen wtf (3.75) 
La solución de estado estable de la ecuación (3.75) es 


mouY sen (wt — $1) 


z(t) = = Z sen (wt — py) (3.76) 
[(k — mu? )? + (coy?]P 
donde Z, la amplitud de z(), se expresa como 
mu*Y y? 
z = = Y (3.77) 


V(k =- mu? )? + (cwy? V( - q + Qgry? 


5 El uso del concepto de transmisibilidad en el diseño de sistemas aislantes de la vibración se aborda en el capítulo 8. La 
expresión para la transmisibilidad también se puede obtener por medio del método de función de transferencia que se des- 
cribe en la sección 3.14. 


YAA] 
Ejemplo 3.4 
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(Movimiento de la base) 


(Desbalance rotatorio) 


z 

Y 
MX 
me 


—— 


Figura 3.17 Variación de (Z/Y) o (UX/me) con 
relación de frecuencia r = (w/0,,). 


2É£r 
p| = | e ) = ll S ) 
k == mou l=5 


La relación Z/X se muestra gráficamente en la figura 3.17. La variación de q, es la misma que se 
muestra para q en la figura 3.11(b). 


y bp, por 


Vehículo que viaja sobre una carretera desigual 


La figura 3.18 muestra un modelo simple de un automotor que vibra en la dirección vertical al viajar por una 
carretera desigual. El vehículo tiene una masa de 1200 kg. El sistema de suspensión tiene una constante de 
resorte de 400 kN/m y una relación de amortiguamiento de / = 0.5. Si la velocidad del vehículo es de 20 km/h, 
determine la amplitud de desplazamiento del vehículo. La superficie de la carretera varía senoidalmente con 
una amplitud de Y = 0.05 m y longitud de onda de 6 m. 


Solución: La frecuencia w de la excitación de la base se determina dividiendo la velocidad del vehículo, 
v km/h, entre la longitud de un ciclo de aspereza de ondulación de la carretera: 


» x 100011 
. 0) = 0.290889v rad/s 


3600 6 
Para v = 20 km/h, w = 5.81778 rad/s. La frecuencia natural del vehículo es 


w=2Tf = 20 


0 = 


ko (2 x 10% 


1/2 
= 18.2574 rad/s 
1200 


m 


y por consiguiente la relación de frecuencia r es 


w 5.81778 
ae 


on  18.2574 


= 0.318653 


La relación de amplitud se puede derivar de la ecuación (3.68): 


Xx 1 + (2er)? pa Ñ 1 + (2 Xx 0.5 X 0.318653)? p 
E (1 — 1? + (2ry (1 — 0.318653)? + (2 x 0.5 x 0.318653)? 


= 1.100964 
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ATA 
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x(t) 
¡28 m — vkm/h 
k3S|_/8 4 
Superficie y(0) 2 88 2 y 


de la carretera 
== y 


A 


y(0) il Ele 


¡APA AJLAL" = Y sen wt 
Figura 3.18 Vehículo que viaja por 


(b) una carretera desigual. 


Por lo tanto, la amplitud de desplazamiento del vehículo es 
X = 1.100964Y = 1.100964(0.05) = 0.055048 m 


Esto indica que un desnivel de 5 cm en la carretera se transmite como un desnivel de 5.5 cm al chasis y a los 
pasajeros en el automóvil. Por lo tanto, en este caso los pasajeros sienten un movimiento amplificado (vea el 
problema 3.107 para otras situaciones). 


Máquina sobre una base elástica 


Una máquina que pesa 3000 N está montada en una base elástica. La deflexión estática de la base debida al 
peso de la máquina es de 7.5 cm. Se observa que la máquina vibra con una amplitud de 1 cm cuando la base 
se somete a oscilaciones armónicas a la frecuencia natural no amortiguada del sistema con una amplitud de 
0.25 cm. Encuentre 


a. la constante de amortiguamiento de la base. 
b. la amplitud de fuerza dinámica sobre la base, y 
c. la amplitud del desplazamiento de la máquina con respecto a la base. 


Solución: 


a. La rigidez de la base se determina a partir de la deflexión estática: k = peso de la máquina /6ó, 
3000/0.075 = 40,000 N/m 


En resonancia (w = w, o r = 1), la ecuación (3.68) da por resultado 


est — 


(EL) 


1/2 
A (2) 
Y — 0.0025 


S (2) 
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La solución de la ecuación (E. 1) resulta ser 4 = 0.1291. La constante de amortiguamiento es 


c=£*c.=(2V km = 0.1291 x 2 Xx 40,000 Xx (3000/9.81) 
= 903.0512 N-s/m (E.2) 


b. La amplitud de fuerza dinámica sobre la base en r = 1 se puede derivar de la ecuación (3.74): 


1/2 
1+42 1" 
Ej =Yk y = kX = 40,000 X 0.01 = 400 N (E3) 


Cc. La amplitud del desplazamiento relativo de la máquina en r = 1 se obtiene de la ecuación (3.77): 


Y 0.0025 
Z=== = 0.00968 m (E.4) 
22 2Xx0.1291 


Se observa que X = 0.01 m, Y = 0.0025 m, y Z = 0.00968 m; por consiguiente, Z. X — Y. Esto se debe 
a las diferencias de fase entre x, y y z. 


El desbalance en una maquinaria rotatoria es una de las causas principales de vibración. En la figura 
3.19 se muestra un modelo simplificado de una máquina como esa. La masa total de la máquina es 
M, y tiene dos masas excéntricas m/2 que giran en direcciones opuestas con una velocidad angular 
w constante. La fuerza centrífuga (mew?) /2 producida por cada masa excitará la masa M. Consi- 
deramos dos masas iguales m/2 que giran en direcciones opuestas de modo que los componentes 
horizontales de la fuerza de excitación de las dos masas se eliminan entre sí. Sin embargo, los 
componentes verticales de excitación se suman a lo largo del eje de simetría A-A en la figura 3.19. 
Si la posición angular de las masas se mide con respecto a la posición horizontal, el componente 
vertical total de la excitación siempre es F(t) = mew? sen wtf. La ecuación de movimiento se deriva 
por medio del procedimiento usual: 


MX + cx + kx = mea? sen wt (3.78) 


m 
a ew? 


2 


ON 


Mo,?2 
2 ew* sen wt 2 sem 


m 
2 7 20 


(2) (b) 


2 


Figura 3.19 Masas desbalanceadas rotatorias. 
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La solución de esta ecuación será idéntica a la ecuación (3.60) si reemplazamos m y F¿ por M y 
mec?, respectivamente. Esta solución también se puede expresar como 


2 
Xp(t) = X sen (wt — f) = Im ae) |[H(iw)lelo!= ¿ (3.79) 


MN 0, 


donde w, = VkK/M y X y d indican la amplitud y el ángulo de fase de vibración dados por 


2 


me me| w Ñ 
es a iraioy 


[(k— MY + (cop. Mo, 


pe CO 
$ = tan ( Ñ 3) (3.80) 


Al definir £ = c/c, y c. = 2Mo,,, las ecuaciones (3.80) se reescibren como 


n 


e pi = r2|H(iw)| 
me [a _ Py? qe (er P 
d = tan” al A (3.81) 
=r 


La variación de MX/me con r para diferentes valores de / se muestra en la figura 3.17. Por otro lado, 
la gráfica de pp contra r permanece como la figura 3.11(b). Las siguientes observaciones se pueden 
hacer a partir de la ecuación (3.81) y la figura 3.17: 


1. Todas las curvas se inician con una amplitud cero. La amplitud cerca de la resonancia (w = w,,) 
se ve marcadamente afectada por el amortiguamiento. Por lo tanto, si la máquina tiene que 
funcionar cerca de la resonancia, deberá introducirse amortiguamiento a propósito para evitar 
amplitudes peligrosas. 

2. A velocidades muy altas (w grande), MX/me es casi unitaria, y el efecto del amortiguamiento es 
insignificante. 


il 
3. Para0 <¿£¿< E el valor máximo de E ocurre cuando 
2 me 


d (MXN _ 
a (3.82) 


La solución de la ecuación (3.82) da 


1 
r = ——— >1 


v1-— 2 


dae : MX 
con el valor máximo correspondiente de 4% dado por 
me 


(22) Al 1 
me) máx 2 VA - 2 ds 


a 
Ejemplo 3.6 
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Por lo tanto, los valores máximos ocurren a la derecha del valor de resonancia de r = 1. 
4. Para is 1 1] no alcanza un máximo. Su valor crece desde O en r = 0 hasta 1 en r 00. 


2 "| me 


5. La fuerza transmitida a la base producida por la fuerza desbalanceada rotatoria (F) es F(t) = 
kx(£) + cx(20). La magnitud (o valor máximo) de F se deriva (vea el problema 3.73) como: 


22 
|F| = mew? a 3 
(1 — ro + 4£¿“r 


pla 


(3.84) 


Deflexión de un motor eléctrico debido a desbalance rotatorio 


Un motor eléctrico de masa M, montado sobre un cimiento elástico, vibra con una deflexión de 0.15 m en 
resonancia (figura 3.20). Se sabe que la masa desbalanceada del motor es un 8% de la masa del rotor debido 
a las tolerancias de fabricación utilizadas, y la relación de amortiguamiento del cimiento es Z = 0.025. Deter- 
mine lo siguiente: 


a. La excentricidad de la ubicación radial de la masa desbalanceada (e). 

b. La deflexión pico del motor cuando la relación de frecuencia varía desde la resonancia. 

C. La masa adicional que se agregará de manera uniforme al motor si la deflexión del motor en resonancia se 
tiene que reducir a 0.1 m. 


Suponga que la masa excéntrica no cambia cuando se agrega la masa adicional al motor. 


a. De acuerdo con la ecuación (3.81), la deflexión en resonancia (r = 1) es 


MX 1 1 
= = = 20 
me  2£  2(0.025) 
Con la cual la excentricidad se determina como 
MX M(0.15) 
= 0.09375 m 


a _ 
20m  20(0.08 M) 


b. La ecuación (3.83) da la deflexión máxima del motor como: 


MX 1 1 
( ) = 20.0063 
máx 


UVA É 2(0.025)W1 — 0.025? 


me 


Motor 
eléctrico 
de masa M 


Figura 3.20 
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a partir de la cual la deflexión máxima se determina como 


20.0063me  20.0063(0.08M )(0.09375) 


E mm = 0.150047 m 


c. Si la masa adicional agregada al motor se indica como M,, la ecuación (3.81) da la deflexión correspon- 
diente: 


(M + MOL) 
(0.08M)(0.09375) 


la cual da M, = 0.5M. Por lo tanto, la masa del motor se tiene que incrementar en 50% para reducir la 
deflexión en resonancia de 0.15 m a 0.10 m. 


Turbina hidráulica Francis 


La figura 3.21 es un diagrama de una turbina hidráulica Francis, en la cual el agua fluye de A a las aspas y 
hacia el canal de descarga. El rotor tiene una masa de 250 kg y un desbalance (me) de 5 kg-mm. La holgura 
radial entre el rotor y el estator es de 5 mm. La turbina opera en el rango de velocidad de 600 a 6000 rpm. Se 
supone que la flecha de acero donde está montado el rotor está sujeta en los cojinetes. Determine el diámetro 
de la flecha de modo que el rotor siempre libre el estator a todas las velocidades de operación de la turbina. 
Suponga que el amortiguamiento es insignificante. 


Solución: La amplitud máxima de la flecha (rotor) producida por el desbalance rotatorio se obtiene con la 
ecuación (3.80) con c = O como 


X= men? % men? E D 
(k- Ma?)  Kk(1- 5?) 


donde me = 5 kg-mm, M = 250 kg y el valor límite de X = 5 mm. El valor de w varía de 


3 
600 rpm = 600 x 0 = 201 radís 


Cojinere — 1GALELL 


—— 


Flecha ——>> 


1=2m 


«— 5 mm 


Estator 


Figura 3.21 Turbina hidráulica 
Canal de descarga Francis. 
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3 
6000 rpm = 6000 x an = 20077 rad/s 


mientras que la frecuencia natural del sistema se calcula como 


mew? mew? 


X = E 159) 
(k- Ma?)  k(1-—r?) pe 


si k está en N/m. Para w = 2077 rad/s, la ecuación (E.1) da por resultado 


(5.0 x 10%) x (20)? 2? 
0.005 = 5 A 
(207)? k — 10%? 
k| 1— 
0.004 k 
k= 10.04 x 10%7? N/m (E3) 


Para w = 20077 rad/s, la ecuación (E.1) da 


(59% 197) : (2009 __ 2007? 


] (200M2]  k-107%7 
1 A 
0.004k 


0.005 = 


k= 10.04 X 106 772 N/m (E.4) 


A partir de la figura 3.17 se ve que la amplitud de vibración de la flecha rotatoria se puede minimizar haciendo 
r =0/0, muy grande. Esto significa que «w, debe hacerse pequeña en comparación con «w, es decir, k debe 
hacerse pequeña. Esto se puede lograr seleccionando el valor de k como 10.04 X 10%72 N/m. Como la rigidez 
de una viga en voladizo (flecha) que soporta una carga (rotor) en el extremo está dada por 


_3El _3E[md* 
Jer ii WTA (ES) 


el diámetro de la viga (flecha) se puede hallar como 


A 643 (64)(10.04 x 10%r”)(2*) 
3TE 371(2.07 x 101!) 


= 2.6005 Xx 10 * mf 


d=0.1270m= 127 mm (E.6) 


Para un sistema de un solo grado de libertad con amortiguamiento de Coulomb o de fricción seca, so- 
metido a una fuerza armónica F(t) = F sen wtf como en la figura 3.22, la ecuación de movimiento es 


mx + kx + uN = F(t) = F, sen wtf (3.85) 


donde el signo de la fuerza de fricción (uN = mg) es positivo (negativo) cuando la masa se mueve 
de izquierda a derecha (derecha a izquierda). La solución exacta de la ecuación (3.85) es bastante 
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Desplazada Desplazada 
a la izquierda (x < 0) a la derecha (í > 0) 


F, sen wt F, sen wí 
kx mg kx m8 
y ==> MX ; ==> MX 


| po uN 


N N 
(b) 


Figura 3.22 Sistema de un solo grado de libertad con amortiguamiento de Coulomb. 


complicada. Sin embargo, podemos esperar que si la fuerza de amortiguamiento de fricción seca 
es grande, el movimiento de la masa será discontinuo. Por otra parte, si la fuerza de fricción seca es 
pequeña comparada con la amplitud de la fuerza aplicada F,, se espera que la solución de estado 
estable sea casi armónica. En este caso, podemos determinar una solución aproximada de la ecua- 
ción (3.85) por medio de una relación de amortiguamiento viscoso equivalente. Para determinar tal 
relación, igualamos la energía disipada por la fricción seca a la energía disipada por un amortiguador 
viscoso equivalente durante un ciclo de movimiento completo. Si X denota la amplitud de movimien- 
to, la energía disipada por la fuerza de fricción uN en un cuarto de ciclo es NX. Por consiguiente, en 
un ciclo completo la energía disipada por el amortiguamiento de fricción seca está dada por 


AW= 4uNX (3.86) 


Si la constante de amortiguamiento viscoso equivalente se indica como c.,, la energía disipada 


durante un ciclo completo (vea la ecuación (2.94)) será 


eq? 


AW = Tc,¿X? (3.87) 
Igualando las ecuaciones (3.86) y (3.87), obtenemos 
4uN 
ea = E 3.88 
Ceq TOX ( ) 
Por lo tanto, la respuesta de estado estable está dada por 
xy (1) = X sen (wt — Qd) (3.89) 
donde la amplitud X se puede hallar a partir de la ecuación (3.60): 
Él Fy/k 
X= 9 > a 1 A (3.90) 
/2 212 271/2 
212 2 End (0 
0; 0, 
con 
Ceg Ceg 4uN 2uN 
Leq (3.91) 


Co 2m0,  2m0,T0X TMmW0,X 
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La sustitución de la ecuación (3.91) en la ecuación (3.90) da 


Fy/Kk 


w? Si 4uN 2112 
1 a 
0; TKX 
La solución de esta ecuación da la amplitud X como 


; En) 1/2 
Fo TÍEG 


tal. AE (3.93) 


Como ya antes se dijo, se puede utilizar la ecuación (3.93) sólo sí la fuerza de fricción es pequeña 
comparada con F,. De hecho, el valor límite de la fuerza de fricción uN se determina con la ecua- 
ción (3.93). Para evitar valores imaginarios de X, necesitamos tener 


4uN Y? F 4 
1 — (222) >0 O A 
TÉ, AN TT 
Si no se satisface esta condición se debe utilizar el análisis exacto, dado en la referencia [3.3]. El 
ángulo de fase «p que aparece en la ecuación (3.89) se calcula utilizando la ecuación (3.52): 


w 4uN 
Co 2LLeq7> 
d= tan” de = tan”! sa Pe tan”! id (3.94) 
k — mu? 1 e w? 
w5 0; 
Sustituyendo la ecuación (3.93) en la ecuación (3.94) para X, obtenemos 
4uN 
=1 TEO 
d = tan a E (3.95) 


4un Y?] 1/2 
1 =; eE IE 
TÉ, 
La ecuación (3.94) muestra que tan b es una constante para un valor dado de F,/uN. q es discon- 


tinuo en w/w, = 1 (resonancia), puesto que adquiere un valor positivo para w/w, < 1 y un valor 
negativo para w/w,, > 1. Por lo tanto, la ecuación 3.95 también se puede expresar como 


4uN 


| TEO 
$ = tan | ——%— (3.96) 


4un Y?] 2 
1 a ===, 
T Fo 
La ecuación (3.93) muestra que la fricción sirve para limitar la amplitud de vibración forzada 
para w/w, 1. Sin embargo, en resonancia (w/w, = 1), la amplitud se vuelve infinita. Esto se 
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A 
Ejemplo 3.8 


puede explicar como sigue. La energía dirigida hacia el sistema durante un ciclo cuando es excitado 
armónicamente en resonancia es 


E 
dx 

aw-/ podx= | roca 
ciclo 0 di 


T=27/w 
= / Fo sen wtf *[wX cos (wt — p)] dt (3.97) 
0 
Como la ecuación (3.94) da fp = 90” en resonancia, la ecuación (3.97) se escribe como 
27/0 
AW' = F¿Xo / sen? wt dí = TEX (3.98) 
0 


La ecuación (3.86) da la energía disipada por el sistema. Como TF¿X > 4uNX para que X tenga 
un valor real, AW' > AW en resonancia (vea la figura 3.23). Por lo tanto, más energía se dirige al 
sistema por ciclo que la que se disipa por ciclo. Esta energía extra se utiliza para incrementar la am- 
plitud de vibración. Para la condición no resonante (w/«w, 1), la energía alimentada se determina 
con la ecuación (3.97): 


27 /w 
AW' = or | sen wí cos(wt — d) dt = rF¿X sen p (3.99) 
0 


Por la presencia de sen q en la ecuación (3.99), se hace que la curva de la energía alimentada en la 
figura 3.23 coincida con la curva de la energía disipada, así que la amplitud se limita. Por lo tanto, 
se ve que la fase del movimiento q limita la amplitud de movimiento. 

La respuesta periódica de un sistema de resorte-masa con amortiguamiento de Coulomb some- 
tido a excitación de la base se da en las referencias [3.10, 3.11]. 


Figura 3.23 Energía alimentada y energía disipada con 


ns amortiguamiento de Coulomb. 


Sistema de resorte-masa con amortiguamiento de Coulomb 


Un sistema de resorte de 4000 N/m rigidez y masa de 10 kg vibra sobre una superficie horizontal. El coeficien- 
te de fricción es de 0.12. Cuando se somete a una fuerza armónica de 2 Hz de frecuencia, la masa vibra con una 
amplitud de 40 mm. Determine la amplitud de la fuerza armónica aplicada a la masa. 


Solución: La fuerza vertical (peso) de la masa es N = mg = 10 X 9.81 = 9,81 N. La frecuencia natural es 


k 4000 
On = = = 20 rad/s 
m 10 
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y la relación de frecuencia es 


La ecuación (3.93) da la amplitud de vibración X: 
AUN 2 
TT A a O 
4 
0 


Me 12)(98.1) yy 1/2 
(1 


0. a” 


0.04 = 


2000 


La solución de esta ecuación es F, = 97.9874 N. 


3.9 Vibración forzada con amortiguamiento 


de histéresis 


Considere un sistema de un solo grado de libertad con amortiguamiento de histéresis sometido a 
una fuerza armónica F(t) = F sen wt, como se indica en la figura 3.24. La ecuación de movimiento 
de la masa se deriva con la ecuación (2.157), como 


k 
mx + je x + kx = Fosen wí (3.100) 
109) 
donde (8Bk/w)x = (h/w)x indica la fuerza de amortiguamiento.é Aun cuando la solución de la 


ecuación 3 100 es bastante complicada en el caso de una función forzada general F(t), nos interesa 
encontrar la respuesta bajo una fuerza armónica. 


pr 


Et) = F, sen ot 


Figura 3.24 Sistema con amortiguamiento 
(b) de histéresis. 


$ En contraste con el amortiguamiento viscoso, la fuerza de amortiguamiento en este caso se puede considerar que es una 
función de la frecuencia forzada (vea la sección 2.10). 
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La solución de estado estable de la ecuación (3.100) se puede suponer como: 
x, (1) = X sen (wt — ) (3.101) 


Sustituyendo la ecuación (3.101) en la ecuación (3.100), obtenemos 


_ Fo 
x= — hs (3.102) 
109) 
(3) + 
y 

_ Bb 

p=tan | [y E (3.103) 

w5 


Las gráficas de las ecuaciones (3.102) y (3.103) se muestran en la figura 3.25 para varios valores 
de 6. Una comparación de la figura 3.25 con la figura 3.11 para amortiguamiento viscoso revela 
lo siguiente: 


1. La relación de amplitud 


(L0/k) 


Figura 3.25 Respuesta de estado estable. 
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alcanza su valor máximo de F¿/kB a la frecuencia (w = w,,) en el caso de amortiguamiento de 
histéresis, en tanto que ocurre a una frecuencia por debajo de la de resonancia (w < «w,,) en el 
caso de amortiguamiento viscoso. 

2. El ángulo de fase q tiene un valor de tan” 1(8) a w = O en el caso de amortiguamiento de histére- 
sis, en tanto tiene un valor de cero en w = 0 en el caso de amortiguamiento viscoso. Esto indica 
que la respuesta nunca puede estar en fase con la función forzada en el caso de amortiguamiento 
de histéresis. 


Observe que si supone que la excitación armónica es F(t) = Fyet“! en la figura 3.24, la ecuación 
de movimiento se escribe entonces como 


A EL ci 
mx +==x + kx = Fe” (3.104) 
w 


En este caso, la respuesta x(1) también es una función armónica que implica el factor e/v!, Por con- 
siguiente, ¡wx(t) da por resultado x (£), y la ecuación (3.104) se escribe como 


mi + k(1 + i8B)x = Fye”! (3.105) 


donde la cantidad k(1 + ¿B) se conoce como rigidez compleja o amortiguamiento complejo [3.7]. La 
parte real de la siguiente ecuación proporciona la solución de estado estable de la ecuación (3.105) 


Fa 


(3.106) 


A | 
Ejemplo 3.9 


El amortiguamiento viscoso es la forma más simple de amortiguamiento utilizado en la práctica, ya 
que conduce a ecuaciones lineales de movimiento. En los casos de amortiguamiento de Coulomb 
e histerético, definimos coeficientes de amortiguamiento viscoso equivalentes para simplificar el 
análisis. Incluso, para una forma más compleja de amortiguamiento definimos un coeficiente de 
amortiguamiento viscoso equivalente, como se ilustra en los siguientes ejemplos. El uso práctico 
de amortiguamiento equivalente se analiza en la referencia [3.12]. 


Amortiguamiento cuadrático 


Determine el coeficiente de amortiguamiento viscoso correspondiente a amortiguamiento cuadrático o de 
velocidad al cuadrado que se presenta cuando un cuerpo se mueve en un flujo de fluido turbulento. 


Solución: Se supone que la fuerza de amortiguamiento es 
F¿= z=a(o? (E.1) 


donde a es una constante, X es la velocidad relativa a través del amortiguador, y cuando X es positiva (negati- 
va) se debe utilizar el signo negativo (positivo) en la ecuación (E.1). La energía disipada por ciclo durante el 
movimiento armónico x(t) = X sen wtf está dada por 


x 7/2 

! 8 

AW = 2/ a(í? dx = 2 / aw? cos” wt d(wt) = OS (E2) 
=x 11 /2 
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3.11 


3.11.1 
ASS 


Análisis de 
estabilidad 
dinámica 


Si igualamos esta energía a la energía disipada en un amortiguador viscoso equivalente (vea la ecuación 2.94)) 


AW= TrC¿¿Ox? (E.3) 
obtenemos el coeficiente de amortiguamiento viscoso equivalente (c.¿) 
E X (E.4) 
Cog = 5-40 . 
A 3 


Se observa que Cc, no es una constante sino que varía con w y X. La amplitud de la respuesta de estado estable 
se determina con la ecuación (3.30): 


X 1 Es 
ds WA1=r3PY + (2Lgr)? 
donde r = w/w, y 
Ceg Ceg 
MES 8 ES 
Seg Cá 2m0,, id 


Utilizando las ecuaciones (E.4) y (E.6), se puede resolver la ecuación (E.5) para obtener 


x= 3 [1 PY E a ; 8ar?*8osy? pe (E.7) 
8ar? 2 4 37m ] 


La fuerza que actúa en un sistema vibratorio suele ser externa al sistema e independiente del mo- 
vimiento. Sin embargo, hay sistemas para los cuales la fuerza de excitación es una función de los 
parámetros de movimiento del sistema, digamos desplazamiento, velocidad o aceleración. Tales 
sistemas se conocen como sistemas vibratorios autoexcitados, puesto que el movimiento en sí pro- 
duce la fuerza de excitación (vea el problema 3.92). La inestabilidad de las flechas rotatorias, la 
agitación de las aspas de turbina, la vibración de tubos inducida por el flujo, y la trepidación de 
las ruedas de un automóvil y el movimiento aerodinámicamente inducido de puentes son ejemplos 
típicos de vibraciones autoexcitadas. 


Un sistema es dinámicamente estable si el movimiento (o desplazamiento) converge O permanece 
estable con el tiempo. Por otra parte, si la amplitud del desplazamiento se incrementa continua- 
mente (diverge) con el tiempo, se dice que es dinámicamente inestable. El movimiento diverge y el 
sistema se vuelve inestable si la autoexcitación proporciona energía al sistema. Para ver las circuns- 
tancias que conducen a la inestabilidad, consideramos la ecuación de movimiento de un sistema de 
un solo grado de libertad: 


mi+citke=0 (3.107) 


Si se supone una solución de la forma x(1) = Ce*s, donde C es una constante, la ecuación (3.107) 
nos lleva a la ecuación característica 


*+-s+==0 (3.108) 


== 
Ejemplo 3.10 
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Las raíces de esta ecuación son 


ae VA 3.109 
ie 2m  2|1m m (209) 


Como se supone que la solución es x(1) = Ce*s!, el movimiento será divergente y aperiódico si las 
raíces s, y s, son reales y positivas. Esta situación se puede evitar si c/m y k/m son positivas. El 
movimiento también divergirá si las raíces s, y s, son conjugadas complejas con partes reales posi- 
tivas. Para analizar esta situación, exprésense las raíces s, y s, de la ecuación (3.108) como 


$ =p+ 1, Ss, =p =1q (3.110) 


donde p y q son números reales, de modo que 


k 
(s —= ss — 52) =52— (5, + s7)s + 557 = 53? + s+É=0 (3.111) 
m m 
Las ecuaciones (3.111) y (3.110) dan 
Cc k > 2 
> = (5, + s) = -2p, pa = 51892 =p?" +4q (3.112) 


Las ecuaciones (3.112) muestran que para p negativo, c/m debe ser positiva y para p? + q? positiva, 
k/m debe ser positiva. Por lo tanto, el sistema será dinámicamente estable si c y k son positivos 
(suponiendo que m es positivo). 


Inestabilidad de una masa soportada por un resorte sobre una banda 
móvil 


Considere una masa soportada por un resorte sobre una banda móvil, como se muestra en la figura 3.26(a). 
El coeficiente de fricción cinética entre la masa y la banda varía con una velocidad (de frotación) relativa, 
como se muestra en la figura 3.26(b). A medida que la velocidad de frotación se incrementa, el coeficiente 
de fricción primero se reduce a partir de su valor estático linealmente, y luego comienza a incrementarse. 
Suponiendo que la velocidad de frotación, v, es menor que el valor de transición vg, el coeficiente de fricción 
se expresa como 


= -=y 
.p= Ho W 


donde a es una constante y W = mg es el peso de la masa. Determine la naturaleza de la vibración libre con 
respecto a la posición de equilibrio de la masa. 


X0 x 
PE P 
s : | Ho 
l I 


Q Xy AE 1 XX 
K(xy + x) <— m 
<= o 0 vo Velocidad === 
Banda relativa (v) mW 
(a) (b) (c) 


Figura 3.26 Movimiento de una masa soportada por un resorte debido a la fricción de la banda. 
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Solución: Sea la posición de equilibrio de la masa m la correspondiente a una extensión de xy del resorte. 
Entonces 


pW = kxo 


 —W uW av 
k k k 


X0 


donde V es la velocidad de la banda. Si la masa se desplaza una distancia x de su posición de equilibrio (xp), 
la velocidad de frotación v está dada por 


v=V-=x 


La ecuación de movimiento de vibración libre se escribe, aplicando la segunda ley del movimiento de Newton, 
como (vea la figura 3.26(c)): 


mx = —=k(xpg + x) + 4W = —k(xp + x) + 0 (1o =y o) 
es decir, 
mi ax+kx=0 (E.1) 


Como el coeficiente de es negativo, el movimiento dado por la ecuación (E.1) será inestable. La solución de 
la ecuación (E.1) resulta de 


x(1) = 2 Cje" + Cje"2) (E2) 


donde C, y C, son constantes y 


SEI 


Por la ecuación (E.2) se ve que el valor de x se incrementa con el tiempo. Se incrementa hasta que V — x= 0 
o V + x = vg. Después de esto, el coeficiente u tiene una pendiente positiva, y por consiguiente la naturaleza 
del movimiento será diferente [3.13]. 


Nota: En los frenos de absorción de banda y polea se observa un movimiento parecido, así como en mesas 
deslizantes de máquinas herramienta [3.14]. En máquinas herramienta, por ejemplo, una mesa de trabajo se 
monta sobre guías ajustadas y se utiliza un tornillo de avance para impartirle movimiento, como se muestra en 


Tornillo de avance 


Mesa de trabajo (m) Engranes 


— HASSAN SEP; == 


== 


Propulsión 


Figura 3.27 Movimiento de una mesa de trabajo mediante un tornillo de avance en una máquina 
herramienta. 


3.11.2 


Inestabilidad 
dinámica 
provocada por 
el flujo de un 
fluido 
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la figura 3.27. En algunos casos, la mesa de trabajo puede deslizarse a trompicones incluso cuando el tornillo 
de avance tenga un movimiento uniforme. Tal movimiento se conoce como movimiento trompicado. Este 
movimiento se puede analizar de un modo sencillo modelando la mesa de trabajo como una masa (m) y la co- 
nexión entre la mesa de trabajo y el tornillo de avance (la cual nunca es perfectamente rígida) como un resorte 
(k) y un amortiguador viscoso (c). El coeficiente de fricción entre la masa y la superficie deslizante varía como 
una función de la velocidad de deslizamiento, como se indica en la figura 3.26(b). La ecuación de movimiento 
de la masa (mesa de trabajo) se puede obtener igual que en el caso de la ecuación (E.1) del ejemplo 3.8 como 


su z a . 
mx + cx + pm a o | 


es decir, 


mx + (c=ax+kx=0 


Podemos ver que la inestabilidad dinámica ocurre si c<a. 


La vibración provocada por un fluido que fluye alrededor de un cuerpo se conoce como vibración 
inducida por flujo [3.4]. Por ejemplo, las chimeneas altas, los periscopios de submarinos, las líneas 
de transmisión eléctrica y las barras de combustible nuclear vibran violentamente en ciertas con- 
diciones de flujo de fluido alrededor de ellos. Asimismo, las tuberías de agua y petróleo, así como 
los tubos en compresores de aire experimentan vibración severa en ciertas condiciones de flujo de 
fluido a través de ellos. En todos estos ejemplos, la vibración del sistema extrae energía de forma 
continua de la fuente, lo que conduce amplitudes de vibración cada vez más grandes. 

La vibración inducida por flujo puede ser provocada por varios fenómenos. Por ejemplo, en 
líneas de transmisión eléctrica cubiertas de hielo, la vibración de baja frecuencia (1 a 2 Hz) conoci- 
da como galope ocurre a consecuencia de las fuerzas de levantamiento y resistencia desarrolladas 
por el aire que fluye alrededor de las líneas. La vibración inestable conocida como agitación, de 
secciones de superficies aerodinámicas también se debe a las fuerzas de levantamiento y resistencia 
desarrolladas por el aire que fluye alrededor de la superficie aerodinámica. Además, una vibración 
conocida como canturreo de líneas de transmisión ocurre a consecuencia del fenómeno de forma- 
ción de torbellinos. 

Para ver el fenómeno de galope, considere una sección cilíndrica contra la que el viento cho- 
ca a una velocidad U, como se muestra en la figura 3.28(a) [3.3]. Por la simetría de la sección, la 
dirección de la fuerza producida por el viento será la misma que la del viento. Si se le imparte una 
pequeña velocidad descendente u al cilindro, el viento tendrá un componente ascendente de veloci- 
dad u (con respecto al cilindro) junto con el componente horizontal U. Por lo tanto, la dirección de 
la fuerza resultante debido al viento contra el cilindro será ascendente, como se muestra en la figura 
3.28(b). Como esta fuerza (ascendente) se opone a la dirección del movimiento del cilindro (des- 
cendente), el movimiento del cilindro se amortiguará. Por el contrario, si se considera una sección 
no circular como un alambre cilíndrico cubierto de hielo, quizá la fuerza del viento resultante no 
siempre se oponga al movimiento del alambre, como se muestra en la figura 3.28(c). En ese caso, el 
movimiento del alambre es ayudado por las fuerzas del viento, lo que implica un amortiguamiento 
negativo en el sistema. 

Para visualizar el fenómeno del canturreo de alambres, considere un fluido al pasar sobre un ci- 
lindro liso. En determinadas condiciones se forman torbellinos alternos descendentes en un patrón 
regular, como se muestra en la figura 3.29. Éstos se conocen como torbellinos de Karman en honor 
al prominente mecánico de fluidos, Theodor von Karman, quien predijera en 1911 la separación es- 
table de los torbellinos sobre suelos teóricos. Los torbellinos de Karman se alternan en el sentido de 
las manecillas del reloj y en el sentido contrario y así provocan fuerzas de levantamiento variables 
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Alambre 
Velocidad Fuerza del viento 
del viento, U —————= == d 
resultante 
(a) 
Alambre 


del viento, U ————, 


pS 1 
” 
Velocidad -7 u 
del viento (velocidad 
resultante vertical u A ] : 
del viento (velocidad vertical del viento 
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Cubierta de hielo 


Alambre 
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resultante 


Fuerza del viento 


Meal 
a “al 


Velocidad del viento 


resultante debido . . 
ala no simetría u (velocidad del viento) 


(c) 
Figura 3.28 Galope de un alambre. 


armónicamente sobre el cilindro, perpendiculares a la velocidad del fluido. Datos experimentales 
muestran que la formación de torbellinos regulares ocurren fuertemente en el rango del número de 
Reynolds (Re) desde alrededor de 60 hasta 5000. En este caso 


_pvd 

17 
donde d es el diámetro del cilindro, p es la densidad, V es la velocidad y u es la viscosidad absoluta 
del fluido. Para Re > 1000, la frecuencia sin unidades de la formación de torbellinos, expresada 
como un número de Strouhal (St), es aproximadamente igual a 0.21 [3.15] 


fd 
St = V = 0.21 (3.114) 


Re (3.113) 


Figura 3.29 Flujo de un fluido sobre un cilindro. 


3.11 Autoexcitación y análisis de estabilidad 281 


donde f es la frecuencia de formación de torbellinos. La fuerza de levantamiento armónicamente 
variable (F) está dada por 


l 2 
F(t) = 7 PV A sen wf (3.115) 


donde c es una constante (c = 1 para un cilindro), A es el área proyectada del cilindro perpendicular 
a la dirección de V, w es la frecuencia circular (w = 277f), y t es el tiempo. El mecanismo de forma- 
ción de torbellinos en un cilindro se puede considerar autoexcitado, puesto que el flujo de fluido (V) 
no tiene ningún componente alterno. Desde el punto de vista de diseño, tenemos que asegurarnos 
de lo siguiente: 


1. La magnitud de la fuerza ejercida sobre el cilindro, dada por la ecuación (3.115), es menor que 
la carga de falla estática. 

2. Incluso si la magnitud de la fuerza F' es pequeña, la frecuencia de oscilación (f) no deberá pro- 
vocar fallas por fatiga durante la duración esperada de la estructura (o cilindro). 

3. La frecuencia de la formación de torbellinos (f) no coincide con la frecuencia natural de la 
estructura o cilindro para evitar la resonancia. 


Reducción de la vibración inducida por flujo. Se pueden utilizar varios métodos para reducir las 
fallas provocadas por vibración inducida por flujo. 


1. Para reducir el canturreo de líneas de transmisión provocado por la formación de torbellinos, se 
puede utilizar un amortiguador conocido como amortiguador de Stockbridge. Este amortigua- 
dor se compone de un cable de acero corto con dos masas en sus extremos. Este amortiguador se 
fija en la línea de transmisión, como se muestra en la figura 3.30(a). El dispositivo actúa por lo 
tanto como un sistema de resorte-masa el cual se puede sintonizar a la frecuencia de vibración 
inducida por flujo ajustando su longitud (la longitud del cable) o el valor de las masas. El amor- 
tiguador de Stockbridge se sujeta a la línea de transmisión en un punto donde se prevé que la 
vibración sea grande. 

2. Para chimeneas altas de acero, el efecto de vibración inducida por flujo puede minimizarse por 
medio de amortiguadores de vibración mediante tirantes entre la parte superior de la chimenea 
y el suelo, como se muestra en la figura 3.30(b). 

3. En chimeneas altas, se pueden utilizar deflectores helicoidales o tracas alrededor de la chi- 
menea, como se muestra en la figura 3.31. Los deflectores helicoidales rompen el patrón del 
torbellino de modo que se aplique una excitación no bien definida a la pared de la chimenea. 

4. Para automóviles de alta velocidad (de carreras), las fuerzas de levantamiento inducidas por 
flujo pueden aligerar la carga sobre las llantas, lo que provoca problemas de maniobrabilidad 
y estabilidad del vehículo. Aun cuando las fuerzas de levantamiento se pueden contrarrestar 


Línea de transmisión Punto de sujeción 


<——— Tirante 


<— Amortiguador 
de vibración 


m m Chimenea —>| 
7 Re de acero 


Masa anexa Tramo de cable Masa anexa 


de acero trenzado 
TIT, 


(a) (b) 
Figura 3.30 Amortiguador de Stockbridge. 
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Deflectores 
helicoidales 


(a) (b) 


Figura 3.31 Deflectores helicoidales. (Foto cortesía de Bethlehem Steel Corporation). 


en parte por medio de deflectores, la fuerza de resistencia al avance se incrementará. En años 
recientes se han estado utilizando superficies aerodinámicas invertidas móviles para desarrollar 
una fuerza aerodinámica dirigida hacia abajo para mejorar la estabilidad (vea la figura 3.32). 


Figura 3.32 Auto de carreras 
contemporáneo con características 
aerodinámicas para una baja resistencia 
al avance y alta estabilidad. (Foto cortesía 
de Goodyear Tire € Rubber Co. Inc.). 


Inestabilidad dinámica de una superficie aerodinámica 


Encuentre el valor de la velocidad de corriente libre u a la cual la sección de la superficie aerodinámica (siste- 
ma de un solo grado de libertad) mostrada en la figura 3.33 se vuelve inestable. 


Solución: 


Método: Encuentre la fuerza vertical que actúa en la superficie aerodinámica (o masa m) y obtenga la condi- 
ción que conduce a amortiguamiento cero. 


La fuerza vertical que actúa en la superficie aerodinámica (o masa m) producida por un paso de fluido se 
puede expresar como [3.4] 
1 


pe puéDC, (ED 
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Figura 3.33 Modelado de una superficie aerodinámica como un sistema de un solo grado de libertad. 


donde p = densidad del fluido, u = velocidad de corriente libre, D = ancho de la sección transversal normal a 
la dirección del paso del fluido, y C, = coeficiente de fuerza vertical, el cual se puede expresar como 


Ujel 
C, == (C¡ cos a + Cp sen a) (E.2) 
u? 


donde 4,,, es la velocidad relativa del fluido y C, es el coeficiente de levantamiento, C es el coeficiente de 
resistencia al avance, y a, es el ángulo de ataque (vea la figura 3.33): 


a = tan” (3) (E3) 
17) 


a=-É (E-4) 


Para ángulos de ataque pequeños, 


y C, se puede representar de forma aproximada, mediante una expansión de serie de Taylor, aproximadamente 
a = 0, como 


0Cy 
Cy = Cy , (E.S) 
a=0 da la=0 
donde, para valores pequeños de a, 4,., = u y la ecuación (E.2) se escribe como 
C, = C¡cos a + Cp sen a (E.6) 


La ecuación (E.5) se rescribe, mediante las ecuaciones (E.6) y (E.4) como 


C.= (C, cos e + Cp sen a) 


a=0 


0Ch 0Cp 
+ aj —cosa — C, sen a + —sen ar + Cp cos a 
da da a=0 


(E7) 
a=0 
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La sustitución de la ecuación (E.7) en la ecuación (E.1) da 


1, 1 0C, z 
F = 2pu“DC; = puD Xx (E.S) 
2 a= 2 da a=0 
La ecuación de movimiento de la superficie aerodinámica (o masa) es 
py . 1 2 1 0C; 
mx +cx+kx=F=-_pu“DC, = puD (E.9) 
2 a=0 2 da a=0 


El primer término del lado derecho de la ecuación (E.9) produce un desplazamiento estático y por consiguiente 
sólo el segundo término puede desestabilizar el sistema. La ecuación de movimiento, considerando sólo el 
segundo término del lado derecho, es 


dé : m l IC; E 
mx +cx+kx=mx+|c+7puD x+kx=0 (E.10) 
2, da a=0 


Observe que »m incluye la masa del fluido atrapado. En la ecuación (E.10) se ve que el desplazamiento de la su- 
perficie aerodinámica (o masa m) crecerá ilimitadamente (es decir, el sistema se vuelve inestable) si c es nega- 
tivo. Por consiguiente, la velocidad mínima del fluido para que se inicien las oscilaciones inestables es c = 0, o 


26 
u=-=- 0C, (E.11) 
Ñ da a=0 
0C; ES y 
El valor Sn = —2.7 para una sección cuadrada en un flujo estable [3.4]. 
A la=0 
nl 


Nota: Un análisis similar al del ejemplo 3.11 se puede aplicar a otras estructuras vibratorias, como 
tanques de agua (vea la figura 3.34a) y líneas de potencia cubiertas de hielo galopantes (figura 
3.34b) bajo la acción de cargas de viento. 


Vibración de una chimenea inducida por flujo 


ss ——=> | de agua (m) 


Una chimenea de acero tiene una altura de 2 m, un diámetro interno de 0.75 m y un diámetro externo de 0.80 m. 
Determine la velocidad del viento que fluye alrededor de la chimenea que hará que ésta vibre transversalmente 
en la dirección del flujo de aire. 


SS 
Rigidez 
x(t) |_¡C py amortiguamiento 
| del cable 
Cable 
u 
Rigidez 
y amortiguamiento Hielo 
de la columna 


Figura 3.34 Inestabilidad de estructuras 
(b) vibratorias típicas. 
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Solución 


Método: Modele la chimenea como una viga en voladizo e iguale la frecuencia natural de la vibración trans- 
versal de la chimenea a la frecuencia de la formación de torbellinos. 

Para hallar la frecuencia natural de la vibración transversal de la chimenea se puede utilizar el método de 
Rayleigh, suponiendo una deflexión transversal adecuada de la viga en voladizo (vea la sección 8.7). Sin embar- 
go, en este caso, usaremos las frecuencias naturales de la viga en voladizo dada en la figura 8.15. La figura 8.15 da 
la frecuencia natural fundamental de vibración transversal (w,) de una viga en voladizo (empotrada-libre) como 


o = (Buy, ¡EE (E.1) 
pAl 


Bi = 1.875104 (E.2) 


donde 


Para la chimenea, E = 207 X 10? Pa, pg = peso unitario = 76.5 X 103 N/m3, /=20m,d= 0.75 m, D= 0.80 m, 


A= q 0 - d?) = q 030? 0.752) = 0.0608685 m? 
y 
1=Z (D* - at) =  (0.80* — 0.75%) = 0.004574648 m* 
64 64 
Por lo tanto, 


1/2 
(207 x 10?)/(0.004574648) 


(0) 


= (1.875104)? 


76.5 x 107 


al Jronsosóssco) 


= 12.415417 rad/s = 1.975970 Hz 


El número de Strouhal da la frecuencia de formación de torbellinos (f): 


1 
s=%L-=02 
7 


Utilizando d = 0.80 m y f= f, = 1.975970 Hz, la velocidad del viento (V) que provoca resonancia se puede 
determinar como 


fid  1.975970(0.80) 


dl 0.21 0.21 


= 7.527505 m/s 


3.12 


El método de función de transferencia, basado en transformadas de Laplace, se utiliza comúnmente 
para formular y resolver problemas dinámicos en la literatura de controles. También se puede uti- 
lizar para resolver problemas de vibración forzada. La función de transferencia relaciona la salida 
de un sistema con su entrada. Esta función permite separar la entrada, el sistema y la salida en tres 
partes separadas y distintas (a diferencia de la ecuación diferencial, en la cual los tres aspectos no 
son fáciles de separar). 
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Definición: La función de transferencia de una ecuación diferencial lineal invariable con el tiempo 
se define como la relación de la transformada de Laplace de la salida o función de respuesta con la 
transformada de Laplace de la entrada o función forzada, suponiendo condiciones iniciales cero. 

El procedimiento general utilizado para determinar la función de transferencia de una ecua- 
ción diferencial lineal implica tomar las transformadas de Laplace de ambos lados, suponiendo 
condiciones iniciales cero, y resolviendo para la relación de la transformada de Laplace de la salida 
a la transformada de Laplace de la entrada. Como la ecuación diferencial lineal se compone de 
la variable y sus derivadas, la transformada de Laplace la transforma en una ecuación polinomial 
en la variable de Laplace s. La expresión dada en el apéndice D para las transformadas de Laplace 
de las derivadas se pueden utilizar al derivar la función de transferencia. 


Función de transferencia correspondiente a una ecuación diferencial 


Considere la siguiente ecuación diferencial lineal invariable con el tiempo de orden enésimo que rige el com- 
portamiento de un sistema dinámico: 


d"x(t) dle) 
An m7 F An—1 qa A: ayxít) 
d”f(t) a 
= Eb. E... + bofít E.l 
mo gon O m1 gn! of ) ( ) 


donde x(t) es la salida, f(t) es la entrada, f es el tiempo y las a, y b, son constantes. Determine la función de 
transferencia del sistema y muestre la entrada, el sistema y la salida en un diagrama de bloques. 


Solución: Tomando la transformada de Laplace de ambos lados de la ecuación (E.1), obtenemos 


as "X(s) + apuys "!X(s) + ... + ayX(s) + condiciones iniciales que conllevan x(t) 
= bs" F(S) + ban as"E(S) +... + bpF(s) 
+ condiciones iniciales que conllevan f(t) (E.2) 


Se ve que la ecuación (E.2) es una expresión puramente algebraica. Si se supone que todas las condiciones 
iniciales son cero, la ecuación (E.2) se reduce a la forma siguiente: 


Las + ap 7 o + ap PX) = [dps + das 0. + boy F(s) (E3) 


Resolviendo la ecuación (E.3) la función de transferencia del sistema evaluado en condiciones iniciales cero, 
T(s), se determina como la relación de la transformada de salida, X(s), y la transformada de entrada, F(s): 


X(s) — (bys" + bayas" +... +bp) 
F(s) (as + a 87 +... + ap) 


T(s) (E4) 


Se ve que la función de transferencia identifica la entrada, F(x), la salida, X(s), y el sistema (definidos por la 
expresión del lado derecho de la ecuación (E.4)) como entidades aparte. Según la ecuación (E.4), la salida del 
sistema se determina como 


X(s) = T(s) F(s5) (E.2) 


Tomando la transformada de Laplace inversa de la ecuación (E.5), podemos determinar la salida del sistema 
en el dominio del tiempo para cualquier entrada conocida. 

La función de transferencia se puede representar como un diagrama de bloques como se muestra en la 
figura 3.35, donde la entrada y salida se muestran en los lados izquierdo y derecho, respectivamente, del blo- 
que con la función de transferencia mostrada dentro del bloque. Observe que el denominador de la función de 
transferencia es idéntico a la polinomial característica de la ecuación diferencial. 


ASES 
Ejemplo 3.14 
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Entrada, F(s) : Salida, X(s) 
Sistema, T(s) > Figura 3.35 Representación como diagrama 
de bloques de la entrada, el sistema y la salida. 


Función de transferencia de un sistema de un solo grado de libertad 
amortiguado 


Obtenga la función de transferencia de un sistema de un solo grado de libertad viscosamente amortiguado 
sometido a una fuerza externa f(t) como se muestra en la figura 3.1. 


Solución: La ecuación de movimiento del sistema está dada por 
mx +cx+kx= f(t) (E.1) 
Si tomamos las transformadas de Laplace de ambos lados de la ecuación (E.1), obtenemos 


mS[x(0)] + c£[x(0)] + k£[x(0)] = £[£(0)] (E2) 


mis?X(s) — sx(0) — x(0)) + (sX(5) — x(0)) + kX(s) = F(s) (E3) 


La ecuación (E.2) se reescribe como 
(ms? + cs + k) X(s) — [msx(0) + mx(0) + sx(0)) = F(s) (E.4) 
donde X(s) = £[x(0)] y F(s) = £[ f(0)]. La función de transferencia del sistema se obtiene a partir de la ecua- 


ción (E.4), fijando x(0) = x(0) = 0, como 


£![ salida] X(s) 1 
T(s) = ara deondicionés iniciales cero — A 2 (E.5) 
H[entrada] F(s) ms +cs+k 


Notas: 


1. La función de transferencia es una propiedad del sistema y no se relaciona con la entrada o la función 
forzada. 

2. La función de transferencia no proporciona ninguna información sobre la estructura física del sistema. De 
hecho, las funciones de transferencia de muchos sistemas físicamente diferentes pueden ser idénticas. 

3. La representación de un sistema dinámico mediante la función de transferencia es muy útil en la teoría de 
control así como en pruebas de vibración para medir la respuesta dinámica y para identificar sistemas. Por 
ejemplo, en el caso de un sistema cuyos parámetros como masa (m), constante de amortiguamiento (c) y 
rigidez de resorte no son conocidos, la función de transferencia se determina experimentalmente midiendo 
la respuesta o salida ante una entrada conocida. Una vez determinada la función de transferencia, describe 
por completo las características dinámicas del sistema. 

En pruebas de vibración, la respuesta de vibración medida (por una entrada o función forzada cono- 


cida) podría ser el desplazamiento, la velocidad o, más comúnmente, la aceleración. La función de transfe- 
sX(s) 
rencia correspondiente se define como la relación OR 
s 
entrada y s? X(s) es la transformada de Laplace de la aceleración. 
4. Si se conoce la función de transferencia de un sistema, la salida o respuesta del sistema se puede determinar 


para cualquier tipo de entrada. 


, donde F(s) es la transformada de Laplace de la 
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5. La variable s en la transformada de Laplace es un número complejo y por consiguiente la función de 


transferencia es una cantidad compleja. La variable s es similar a la raíz característica s utilizada para 
representar la solución de una ecuación diferencial [vea la ecuación (2.61)]. Se indica la variable s en la 
transformada de Laplace en forma compleja como 

s=0+i07 (3.116) 


donde d y w, representan las partes real e imaginaria, respectivamente, de s; el análisis completo conside- 
rado en la sección 2.8 también es válida para la variable s de la transformada de Laplace. 


. En la ecuación (3.1) se ve que la ecuación de movimiento de un sistema vibratorio está en el dominio del 


tiempo. Aunque la salida o respuesta del sistema del sistema se puede determinar en el dominio del tiempo 
de forma directa como se indica en la sección 3.4, en ocasiones es más fácil determinar la respuesta con 
el método de la transformada de Laplace. La transformada de Laplace convierte una ecuación diferencial 
lineal en una expresión algebraica, la cual es más fácil de manipular. Transforma las funciones definidas en 
función de la variable independiente (como el tiempo) en funciones en términos de la cantidad compleja s 
como la variable independiente. Para utilizar la transformada de Laplace, primero tenemos que determinar 
la función de transferencia del sistema. 


. Aun cuando la función de transferencia se deriva formalmente mediante la aplicación de la transformada 


de Laplace, se puede obtener de manera informal de un modo muy simple. Para esto, considere la ecuación 


mx + cx(t) + kx(t) = f(t) (3.117) 
La función de transferencia asociada con esta ecuación se deriva reemplazando x(t) por X(s)e**! y K(t) por 


F(s)je*st, Las derivadas con respecto al tiempo se obtienen diferenciando X(s)e*s! con respecto al tiempo 
como X(1) = X(s) sesst y X(1) = X(s) s2e*t, Por lo tanto, la ecuación (3.117) se puede volver a escribir como 


ms?X (s)e + csX(s)]e "+ :X(5)]e" = F(s)ec* (3.118) 


La ecuación (3.118) se puede resolver para la relación X(s)/F(s) y obtener la función de transferencia 7(s), 
como 
X(s) 1 


T = = 3.119 
(s) F(s) ms. + cs +k € , 


Esta ecuación es idéntica a la ecuación (E.5) del ejemplo 3.14. 


El cálculo de respuestas de sistemas de un solo grado de libertad obtenido utilizando transformadas 
de Laplace se ilustra mediante los siguientes ejemplos. 


Respuesta de un sistema amortiguado obtenida con transformadas 
de Laplace 


Obtenga una expresión para la respuesta completa de un sistema de un solo grado de libertad amortiguado 
sujeto a una fuerza general, f(t) como se muestra en la figura 3.1 por medio de transformadas de Laplace. 


Solución: La transformada de Laplace de la ecuación (3.1) conduce a la relación (vea la ecuación (E.4) del 
ejemplo 3.14). 


F(s) l s +20, r(0) + 1 


m(s +2 ¿0,5 +02) s+2£0,5 + or 


X(s) = x(0) (E.1) 


+ 2 (0,5 + wz 
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La respuesta completa del sistema se puede determinar tomando las transformadas de Laplace de cada uno 
de los términos del lado derecho de la ecuación (E.1). Por comodidad, definimos las siguientes funciones 
donde los subíndices í y s indican la entrada y el sistema, respectivamente: 


Fs) = F(s) (E.2) 


lp E (E3) 


F, 2 2 
m(s? + 2 [0,5 + 05) 


Ss 


Observamos que la transformada inversa de Laplace de F;¡(s) será igual a la función forzada conocida 
f(0) = F,¿ cos wt (E.4) 


y la transformada inversa de Laplace de F'¡(s) es (vea el apéndice D) 


¡NS 
Ft) = md con sen wgt (E.5) 


donde 


0g= Y 1- E 0, (E.6) 


La transformada inversa de Laplace del primer término del lado derecho de la ecuación (E.1) se puede expresar 
como (vea el apéndice D): 


1 1 


LTE(S)F(s) = / EME (E = 7) dr = en Ar) ton (7) sen wy(t= 7r)dr (El) 
muqg 
r=0 r=0 


La transformada inversa de Laplace del coeficiente de x(0) en la ecuación (E.1) da 


1 s+2/£0, 


w 
E q= Le cont cos(wat — 1) (E.8) 
so +2L0,58 + 05 0d 


donde 


d| = tan”! son tan” s (E9) (E9) 


04 v1-¿ 


La transformada inversa de Laplace del coeficiente de Xx (0) se puede obtener multiplicando £(*) por m de 
modo que 


1 1 
ml 5 == e0t sen yt (E.10) 
(s +2 £0,5 + 05) ad 


Por lo tanto, la respuesta completa del sistema, utilizando las respuestas dadas en los lados derechos de las 
ecuaciones (E.7), (E.8) y (E.10), se pueden expresar como 


t 
1 
x() = — J Fr)e Honli=7) sen wy¿(t — 7) dí 
mouqg 
T=0 
w * il ha 
+ e 60t cos(wat — 1) + —e “on! sen wat (E.11) 


04 04 
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Observando que la transformada inversa de Laplace de la función producto en la ecuación (E.7) también se 
puede expresar como 


t t 
SLTE(SEL(S) = / filt= Tf£(T) dr = - ll ft — meto? sen wyT dr (E.12) 
mo 

T=0 T=0 


la respuesta completa del sistema también se puede expresar como 


t 
1 
x(1) = ] fr 7) e 407 sen wyT dr 
moy 

T=0 


(0 


-£ ¡AS 
+ — e ó05 cos(wyt — d1) + —e ¿nt sen wat (E.13) 
w¿ w4 


Respuesta de estado estable obtenida con la transformada de Laplace 


Determine la respuesta de estado estable de un sistema de un solo grado de libertad amortiguado ante una 
fuerza armónica f(t) = F, cos «wt con la transformada de Laplace. 


Solución: La transformada de Laplace de la ecuación (3.1) conduce a la relación (con condiciones iniciales 
cero para respuesta de estado estable en la ecuación (E.1) del ejemplo 3.15) 


X(s) = de EL) 
mís? + 220,5 + 0?) 


La transformada de Laplace de la entrada f(t) = F, cos wtes F(s) = Fy 55 a >- Por lo tanto, la ecuación 
(E.1) se escribe como só + 


Eo Ss 1 
X(s) = 5 3 3 (E.2) 
Ms + ws + 2£0,5 + 0; 
] k sl La 
donde las relaciones w,, = y ¿= se utilizaron para expresar la ecuación (E.2). Expresando el 
m 2 V mk 
lado derecho de la ecuación (E.2) como 
Eo ais + a) 4358 + d4 
F(s) = > 7 > 3 (E.3) 
MXs+0w so + 2L0,s + 0; 


las constantes a, a,, az y a, se identifican como (vea el problema 3.99) 


po 
n 
a = (E.4) 
(2£w,)w? my (0% = w?y 
220,00? 
di = (E.5) 
Qgon)w* + (05 — w0*)” 
w? - w? 
n 
a3 (E.6) 
Q£w,)w? + (05 — w) 
w? al w? 
da z (E7) 
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Por lo tanto, X(s) se puede expresar como 


tale rara 
Xx (2 —— 
(s) m Q£o,)w? + (0? Ls y (tos w ) y de a? ( ¿0,00) y da w? 


2 
(os — 0) - ON (E8) 
+ 20,5 + 05 + 20,5 + w? 


Utilizando las relaciones 14, 15, 27 y 28 del apéndice D, la respuesta del sistema se puede expresar como 


x(t) = Fo s [(w2 — w)cos w + 2£w,w sen wt 
dl (2£0,)? + (05 => w?)? 
(02 — a?) a 
+ dl ¿opt sen (0, => Ot == $) 
1=¿ 


2o, 
- got sen (w, W1 — ¿2 1)) (E.9) 


donde 
1 _ y 
d = tan” (= s ) (E.10) 


Se observa que a medida que £ > 00, los términos que implican e=¿e.! en la ecuación (E.9) tienden a cero. Por 
lo tanto, la respuesta de estado estable del sistema se expresa como 


Fo 1 
m (2£0,) + (o; — 0”) 


x(1) = 


5 Ll — 00%) cos wt + 2£o,(w sen wt] (E.11) 


la cual se simplifica como 
a Fo 
Vedw? + (k — muy? 


x(t) cos(wí — p) (E.12) 


Esta solución es como la determinada en la sección 3.4 [ecuaciones (3.25), (3.28) y (3.29)]. 


3.14 


Como se vio antes, por ejemplo en la sección 3.4, la respuesta de estado estable de un sistema li- 
neal sometido a una entrada senoidal (o armónica) también será senoidal (o armónica) de la misma 
frecuencia. Aun cuando la respuesta está a la misma frecuencia que la entrada, difiere en amplitud 
y ángulo de fase de la entrada. Estas diferencias son funciones de la frecuencia (vea la figura 3.11). 
Además, como se indica en la sección 1.10.2, cualquier sinusoide se puede representar como un nú- 
mero complejo (llamado fasor). La magnitud del número complejo es la amplitud de la sinusoide, y 
el ángulo del número complejo es el ángulo de fase de la sinusoide. Por lo tanto, el fasor de entrada 
M, sen(wt + (y), se indica en forma polar como Me:%, donde se considera que la frecuencia, vw, 
está implícita. 
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Como un sistema hace que tanto la amplitud como el ángulo de fase de la entrada cambien (vea 
por ejemplo, la sección 3.4), podemos pensar en representar el sistema como un número complejo 
o función definida de modo que el producto de la función del sistema por el fasor de entrada dé 
el fasor de salida. Por ejemplo, para el sistema de resorte-masa-amortiguador de la figura 3.36(a), 
la relación de entrada-salida se puede mostrar en la forma de un diagrama de bloques como en la 
figura 3.36(b). Por lo tanto, la salida o sinusoide de respuesta de estado estable del sistema se indica 
como 


Ma(ojetlo) = Moe (wet = M(0)M(etédo reto) (3.120) 


10) 


donde las M indican las amplitudes y las f indican los ángulos de fase, respectivamente, de las 
sinusoides. En la ecuación (3.120) se ve que la función del sistema, M,(wJelós(o), está definida por 
su magnitud 


M,(w) 
Ms(0) = Mo) (3.121) 
y la fase por 
bs(w) = ba(w) — di (w) (3.122) 


La función del sistema, M,(w)eitso), se llama función de respuesta de frecuencia y p (w) con M,(w) 
llamada respuesta de frecuencia de amplitud o magnitud. 

La magnitud de respuesta de frecuencia la da la relación entre la magnitud de la sinusoide de 
salida con la magnitud de la sinuoside de entrada. La diferencia de los ángulos de fase entre las 
sinusoides de salida y entrada da la respuesta de fase. Cada una de estas respuestas es una fun- 
ción de frecuencia y se aplicará sólo a las respuestas senoidales de estado estable del sistema. Por 


| x(1) = M, cos (wt + d,) = M(oyed Lo) 


Ko) = M,cos (ot + p¡) = M(ojeibLo) 


(a) Sistema físico 


M; (wyelbLo) Moe o) Ls M(w)yeitLo) 
KO 


x(0) 


M; 
O t 
+ 
bj d. = ¡+ ds 
Entrada Salida 


(b) Diagrama de bloques Figura 3.36 


3.14.1 
A 


Relación entre 
la función de 
transferencia 
general T(s) y 
la función de 
transferencia 
de frecuencia 
Tlicw) 


II 
Ejemplo 3.17 
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conveniencia de notación, en ocasiones la función de respuesta de frecuencia se llama función de 
transferencia de frecuencia, indicada como T(iw), de modo que 


T(iw) = M¡(wJeiéto) (3.123) 


La función de transferencia de frecuencia, T(iw), se puede obtener sustituyendo s = ¡w en la función 
de transferencia general 7(s). El siguiente ejemplo ilustra no sólo la generación de la función de 
transferencia de frecuencia a partir de la función de transferencia general, sino incluso la identifi- 
cación de la entrada, el sistema y las sinusoides de salida. 


Generación de una función de transferencia de frecuencia a partir 
de la función de transferencia general 


Considere la función de transferencia de frecuencia derivada de la función de transferencia general para 
el sistema de resorte-masa-amortiguador considerado en el ejemplo 3.14 e identifique la entrada, el sistema y 
las sinusoides de salida. 


Solución: Para el sistema de resorte-masa-amortiguador considerado en el ejemplo 3.14, la función de trans- 
ferencia general está dada por 


1 


T(s) = ——— (E.1) 
(s) ms? + cs + k 
Utilizando s = ¡w, la función de transferencia de frecuencia del sistema se genera como 
1 (ia) (2) 
10) = 5 — e 
k — ma? + ¡wc 
Esta función de transferencia de frecuencia se puede volver a escribir como 
M (wjeitolo) 
T(iw) = M(oyeólo) = LA (E3) 
Mi(wJeitto) 
donde 
M(w0) =1, py) =0 (E4) 
Mío) bo) =1 sal ) (ES) 
w) = , Qi(w) = tan “| ———=>3 : 
V(k — may? + (wc)? k — mu? 
Se ve que la amplitud o magnitud de 7(iw) está dada por 
. 1 
Ms(s) = IT(iw)! = (ES) 


[(k — m2? + (oc)? 
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3.14.2 
AA 


Representación 
de las 
características 
de respuesta 
de frecuencia 


y el ángulo de fase por 


b,= a 2) ET) 
mu” —= k 


Se observa que la ecuación (E.5) es idéntica a las ecuaciones (3.30) y (3.31). Por lo tanto, la función de trans- 
ferencia de frecuencia del sistema, 7(iw), se puede determinar a partir de la función de transferencia general, 
T(s), sustituyendo ¡w en lugar de s. Aun cuando esta observación se hace sólo para un sistema de un solo grado 
de libertad (ecuación diferencial de segundo orden), se puede comprobar para cualquier ecuación diferencial 
lineal invariable con el tiempo de orden enésimo. 


La respuesta de frecuencia de un sistema de segundo grado, como el sistema de resorte-masa- 
amortiguador, indica la respuesta de estado estable del sistema a una entrada senoidal para posi- 
bles frecuencias diferentes de la entrada senoidal. Se puede demostrar gráficamente de diferentes 
maneras. En la sección 3.4, las variaciones de la relación de magnitud o amplitud (M) y el ángulo 
de fase (—p) con la frecuencia (w) se trazaron como dos gráficas distintas. Para algunos sistemas, la 
frecuencia «w variará dentro de un rango considerablemente grande. En esos casos es conveniente 
utilizar escalas logarítmicas para acomodar el rango completo de w en gráficas trazadas en papel 
de tamaño estándar. 


Diagramas de Bode. Un diagrama de Bode se compone de dos gráficas, una gráfica del logaritmo 
de la magnitud de la función de transferencia de frecuencia (M) contra el logaritmo de la frecuencia 
(w) y una gráfica del ángulo de fase (bp) contra el logaritmo de la frecuencia (w). Los diagramas de 
Bode también se conocen como gráficas logarítmicas de la respuesta de frecuencia. 

Como representación estándar de la magnitud logarítmica de 7(iw), se utiliza una unidad loga- 
rítmica conocida como decibel, abreviada dB. La relación de magnitud en decibeles, m, se define 
como 


m = 101log¡0 (M?) = 20 log¡g M dB (3.124) 
Línea de conversión de número a decibel. De la ecuación (3.124) se ve que para cualquier nú- 


mero N, su valor en decibeles es 20 log¡¿N. Para algunos valores representativos de N, las equiva- 
lencias en decibeles se muestran a continuación: 


Valor de N 0.001 0.01 0.1 0.5 1 va 2 10 100 1000 


Valor en dB —60 —40 =20 —6 0 3 6 20 40 60 


Las ventajas principales de representar las características de respuesta de frecuencia en la forma de 
un diagrama de Bode son las siguientes: 


1. La función de transferencia de un sistema se puede identificar (es decir, experimentalmente 
determinada) con el diagrama de Bode. 

2. Las curvas de respuesta de frecuencia se pueden trazar dentro de un amplio rango de la frecuen- 
cia, 0. 

3. Enalgunas aplicaciones tenemos que multiplicar las magnitudes de la respuesta de frecuencia. En 
esos casos, el resultado se obtiene mediante una adición simple en los diagramas de Bode. 


AAA] 
Ejemplo 3.18 
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Diagramas de Bode de un sistema amortiguado de un solo grado 
de libertad 


Trace los diagramas de Bode correspondientes a un sistema de segundo grado amortiguado (resorte-masa- 
amortiguador) en forma estándar con la función de transferencia 


(E.1) 


Solución: La función de transferencia de frecuencia, 7(w) se obtiene sustituyendo ¡w en lugar de s como 


2 
0 


Ti = E.2 
dl (iwy? + 2£0,(iw) + w? ES 


. 1 
T(iw) = —=— (E3) 
l=r+?*+12£r 


donde r = w/o,. La magnitud, M, de T(w) está dada por 


A 1 1 
M = IT(iw| = 220 = REESE (E4) 
de modo que 
20 log1g M = 2010810 V(1 — r2? + (2£ry? ES) 
Observe que a bajas frecuencias con w < w, o r < 1, la ecuación (E.5) se reduce a 
—20 log¡p 1 = 0 dB 
Para frecuencias muy altas con w >> w, o r >> 1, la ecuación (E.5) se escribe como 
20 log¡p +? = —40 log ¡y r dB 
El ángulo de fase dado por la ecuación (E.3) es 
$ = : pel (E.6) 
l=r+ 06 =p 
La ecuación (E.6) muestra que q es una función de w y £. En w = 0, $ = 0. Cuando w = w,, $ = —90” inde- 


pendientemente del valor de /, puesto que 
2 
d = ca ( >) = tan! oo = 902 


En w = oo, el ángulo de fase es — 180". El ángulo de fase será antisimétrico con respecto al punto de inflexión, 
el punto donde p = —90*. 

Los diagramas de Bode de las ecuaciones (E.5) y (E.6) se muestran en las figuras 3.37(a) y (b), respec- 
tivamente. 
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20 log¡p M (dB) —=- 


10 
8 
6 
4 
2 
1.0 
0.8 
= 06 
ue] 
E 
ls 
En) 
5] 
2 02 
| 0.1 
0.08 
0.06 
0.04 
0.02 
0.01 
0.1 0.2 0.4 0.6 0.81 2 4 6 8 10 
—— 0/0, —=> 
(a) Magnitud 
O E====.=== A. 
=== == = 0.05 
SS 
=“— DT so sa 
30 == ÑO ON Ñ A | £=0.2 
NS SNE e A . 
7 Ss NA _—¿=0.4 
: SES 
£¿=0.3 S Ny 
60? <q 
£=0.5 7 SN 
SS 
AS 
> NI 
2 90? a 
[5 y 
Y Ñ ¿=07 
A ¿=0.6 
120 ANS 
RN SS 
sy = 
' AN do < E 0.8 ¿=0.9 
ñ NNAVIVY 
o 1 eN $ SS <Q 
150 OOOO, 
y s Ns IS = 
AS s - = 
s AS o A 
NS => =— = 
- 1807 EEE 
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—- 0/0, —=> 


Figura 3.37 Diagramas de Bode. 


3.15 


ÁS AAA 
Ejemplo 3.19 
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Respuesta total de un sistema no amortiguado 


Utilizando MATLAB, trace la respuesta de un sistema de resorte-masa sometido a una fuerza armónica para 
los siguientes datos: 


m=5kg, k=2000 N/m, F(t) = 100 cos 30:N, x =0.1m, x¿=0.1 m/s 
Solución: La ecuación (3.9) da la respuesta del sistema, la cual se puede volver a escribir como 


0 fo So 
x(1) = —seno,t + | xo 3 7 J00s (opt + 2 COS col (E.1) 
0-0 0-0 


donde fo 


Ejemplo 3.19 
0.2 


0.15 


0.1 


0.05 


—0.05 


0.1 


0.15 
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AAA] 
Ejemplo 3.20 


La ecuación (E.1) se traza utilizando el siguiente programa MATLAB: 


% Ex3_19.m 
FO = 100; 
wn = 20; 
m= 5; 

w= 30; 

x0 = 0.1; 
x0_dot = 


for i= 1: 101 


t(i) = 2 * (i-1)/100;5 
x(i) = x0_dot*sin(wn*t(i))/wn + (x0 - £ 0/(wngand;2-wsand;2))*cos 
(wn*t(1)).. + £_0/ (wn*2-w"2)*cos (w*t (i)); 


end 

plot (t, Xx); 
xlabel ('t'); 
ylabel ('x(t)'); 
title ('Ex3.11') 


Respuesta forzada de un sistema con amortiguamiento de Coulomb 


Utilizando MATLAB, trace la respuesta forzada de un sistema de resorte-masa con amortiguamiento de 
Coulomb para los siguientes datos: m = 5 kg, k = 2000 N/m, q = 0.5, F(t) = 100 sen 30£ N, xy = 0.1 m, 
Xx =0.1 m/s. 


Solución: La ecuación de movimiento del sistema se expresa como 
mx + kx + pmg sen(x) = Fy sen wt (E.1) 


la cual se puede volver a escribir como un sistema de dos ecuaciones diferenciales de primer orden (utilizando 
X| = Xy Xx, = Xx) como 


: k 
Xx, = — sen wt Xx, — Mg sen(x>) (E.2) 
m 


con las condiciones iniciales x, (0) = 0.1 y x,(0) = 0.1. A continuación se da la solución de la ecuación (E.2), 
obtenida con MATLAB utilizando ode23. 


% Ex3_20.m 
% Este programa utilizará la función dfunc3_20.m, deben 
% estar en la misma carpeta 


tspan = [0: 0.01: 41; 

x0 = [0.1; 0.11; 

[t, x] = ode23 ('dfunc3 _12', tspan, x0); 
disp (' t x(t) xd(t)'); 


disp (It x1); 

plot (t, x(3, 1)); 
xlabel ('t'); 
gtext ('x(t)'); 
title ('Ex3.12'); 


$ dfunc3_12.m 

function f = dfunc3 12 (t, x) 

f = zeros (2, 1); 

£(1) = x(2); 

£(2) = 100*sin(30*t)/5 - 9.81*0.5*sign(x(2)) - (2000/5)*x(1); 


AE 
Ejemplo 3.21 
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>> Ex3_12 
t x(t) xd (t) 

0 0.1000 0.1000 

0.0100 0.0991 -0.2427 

0.0200 0.0954 -0.4968 

0.0300 0.0894 -0.6818 

0.0400 0.0819 -0.8028 

0.0500 0.0735 -0.8704 

3.9500 0.0196 -0.9302 

3.9600 0.0095 -1.0726 

3.9700 -0.0016 -1.1226 

3.9800 -0.0126 -1.0709 

3.9900 -0.0226 -0.9171 

4.0000 -0.0307 -0.6704 

Ejemplo 3.20 
0.15 
0.1 
x(1) 
0.05 
0 
—0.05 
0.1 
0 0.5 1 15 2 2.5 3 3.5 4 


Respuesta de un sistema sometido a excitación de base 


Utilizando MATLAB, encuentre y trace la respuesta de un sistema de resorte-masa viscosamente amortiguado 
sometido a la excitación de base y(1) = Y sen wtf con los siguientes datos: m = 1200 kg, k = 4 X 105 N/m, 
¿=0.5, Y = 0.05 m, w = 29.0887 rad/s, xy = 0, iy = 0.1 m/s. 


Solución: La ecuación de movimiento, ecuación (3.64): 
nx + cx + kx = ky + cy (E.1) 


se puede expresar como un sistema de dos ecuaciones diferenciales ordinarias de primer orden (utilizando 
XxX = Xx y Xx, = Xx) como 
CI = X 


1 X2 Xx] 7 yt y (E.2) 
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Ejemplo 3.21 


x(1) 


0.01 


0.02 
0.03 
0.04 


—0.05 
0 0.2 0.4 0.6 0.8 1 1.2 1.4 1.6 1.8 2 


t 
con c= ¿c.= 24 V km = 2(0.57V (4 X 10%)(1200), y = 0.5sen29.08871, y y = (29.0887)(0.05) cos 
29.08871. A continuación se da la solución de la ecuación (E.2) obtenida utilizando ode23. 


% EX3_4L.m 

% Este programa utilizará la función dfunc3_21.m, deben aparecer 
% en la misma carpeta 

tspan = [0: 0.01: 2]; 

x0 = [0; 0.1]; 

[t, x] = ode23 ('dfunc3_13', tspan, x0); 
disp (' t Xx) xd(t)'); 
disp (It x1); 

plot (t, x (3, 1)); 

xlabel ('t'); 

gtext ('x(t)'); 

title ('Ex3.13'); 


% díunc3_20.m 

function f = dfunc3 20 (t, x) 

f = zeros (2, 1); 

£(1) = x(2); 

£(2) = 400000*0.05*sin(29.0887*t)/1200 + ... 
sqrt (400000*1200)*29.0887*0.05*cos(29.0887*t)/1200 ... 
- sgrt(400000*1200)*x(2)/1200 - (400000/1200)*x(1); 


>> Ex3_13 
E x(t) xd (t) 
0 0 0.1000 
0.0100 0.0022 0.3422 
0.0200 0.0067 0.5553 
0.0300 0.0131 0.7138 
0.0400 0.0208 0.7984 
0.0500 0.0288 0.7976 
1.9500 -0.0388 0.4997 
1.9600 -0.0322 0.8026 
1.9700 -0.0230 1.0380 
1.9800 -0.0118 1.1862 
1.9900 0.0004 1.2348 
2.0000 0.0126 1.1796 
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Ejemplo 3.22 Respuesta de estado estable de un sistema viscosamente amortiguado 


Desarrolle un programa MATLAB de uso general, llamado Program3 .m para encontrar la respuesta de esta- 
do estable de un sistema de un solo grado de libertad viscosamente amortiguado sometido a la fuerza armónica 
F¿ cos wt o F sen wt. Use el programa para hallar y graficar la respuesta de un sistema con los siguientes datos: 


m=5kg, c=20N-s/m, k=500N/m, F, =250N, «w=40rad/s, n=40, ic=0 


Solución: Se desarrolla Program3 .m para que acepte los siguientes datos de entrada: 


xm = masa 


xc = constante de amortiguamiento 


xk = constante de resorte 


Jo = amplitud de la función forzada 


om = frecuencia forzada 


n = cantidad de pasos en un ciclo en el cual se va a calcular la respuesta 


ic = 1 para función forzada tipo coseno; O para función forzada tipo seno 


El programa da los siguientes resultados: 


El programa también traza las variaciones de x, x, y X con el tiempo. 


cantidad de pasos ¿, x(1), x(1), X(1) 


>> program3 
Respuesta de estado estable de un sistema de un solo grado 
de libertad no amortiguado sometido a una fuerza armónica 


Datos dados 


xm = 5.00000000e+000 
xc = 2.00000000e+001 
xk 5.00000000e+002 
fo 2.50000000e+002 
om = 4.00000000e+001 
leo = 0 
n = 20 
Respuesta: 
i x(i) 
di 1.35282024e-002 
2 2.22166075e-002 
3 2.87302863e-002 
4 3.24316314e-002 
5 3.29583277e-002 
6 3.02588184e-002 
7 2.45973513e-002 
8 1.65281129e-002 
9 6.84098018e-003 
10 -3.51579846e-003 
LE -1.35284247e-002 
12 -2.22167882e-002 
13 -2.87304077e-002 
14 -3.24316817e-002 
15 -3.29583019e-002 
16 -3.02587190e-002 
17 -2.45971881e-002 
18 -1.65279018e-002 
19 -6.84074192e-003 


.51604059e-003 


xd (1) 


.21035472e+000 
.83897315e-001 
.61128738e-001 
.73643972e-001 
.40627096e-001 
.41132540e-001 
.88667916e-001 
.14921388e+000 
.29726626e+000 
.31833259e+000 
.21035075e+000 
.83890787e-001 
.61120295e-001 
.73634442e-001 
.4063678l1e-001 
.41141432e-001 
.88675144e-001 
.14921874e+000 
.29726827e+000 
.31833156e+000 


xdd (1) 


-2.16451238e+001 
-3.55465721e+001 
-4.59684581le+001 
-5.18906102e+001 
-5.27333244e+001 
-4.84141094e+001 
-3.93557620e+001 
-2.64449806e+001 
-1.09455683e+001 


5.62527754e+000 
2.16454794e+001 
3.55468612e+001 
4.59686523e+001 
5.18906907e+001 
5.27332831e+001 
4.84139504e+001 
3.93555009e+001 
2.64446429e+001 
1.09451871e+001 


-5.62566494e+000 
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Resumen del capítulo 


Consideramos las respuestas de vibración forzada de sistemas no amortiguados y viscosamente amortiguados 
bajo excitaciones armónicas. Las excitaciones armónicas lo son en la forma de fuerza aplicada a la masa, mo- 
vimiento de la base y fuerza ejercida en la masa del sistema por una masa desbalanceada rotatoria. También 
analizamos los aspectos de resonancia, batidos, relación de amplificación o amplitud, ángulo de fase, vibración 
transitoria y vibración de estado estable. Finalmente, estudiamos la aplicación del método de función de trans- 
ferencia, las transformadas de Laplace y la función de transferencia de frecuencia para determinar la respuesta 
de sistemas armónicamente excitados. 

Ahora que ya ha terminado este capítulo, deberá ser capaz de responder las preguntas de repaso y resolver 
los problemas que se dan a continuación. 
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Preguntas de repaso 


3.1 


Responda brevemente lo siguiente: 
1. ¿Cómo se relacionan la amplitud, frecuencia y fase de una vibración de estado estable con las de 
la fuerza armónica aplicada para un sistema no amortiguado? 


2. Explique por qué una fuerza constante que actúa en la masa vibratoria no tiene ningún efecto en la 
vibración de estado estable. 


3. Defina el término factor de amplificación. ¿Cómo se relaciona el factor de amplificación con la 
relación de frecuencia? 


4. ¿Cuál será la frecuencia de la fuerza aplicada con respecto a la frecuencia natural del sistema si el 
factor de amplificación es menor que la unidad? 


5. ¿Cuáles son la amplitud y el ángulo de fase de la respuesta de un sistema viscosamente amortigua- 
do vecino a la resonancia? 


6. ¿Es el ángulo de fase correspondiente a la amplitud pico de un sistema viscosamente amortiguado 
siempre mayor que 909? 
7. ¿Por qué en la mayoría de los casos el amortiguamiento se considera sólo vecino de la resonancia? 


8. Muestre los diversos términos en la ecuación de movimiento forzado de un sistema viscosamente 
amortiguado en un diagrama vectorial. 


9. ¿Qué le sucede a la respuesta de un sistema no amortiguado en resonancia? 


10. Defina los siguientes términos: batido, factor de calidad, transmisibilidad, rigidez compleja, 
amortiguamiento cuadrático. 


11. Déuna explicación física de por qué el factor de amplificación es casi igual a 1 para valores peque- 
ños de r y es pequeño para valores grandes de r. 
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3.2 


12. 


13. 


14. 


15. 


16. 


17. 


18. 
19. 


20. 


21. 
22. 


23. 
24. 
25. 


26. 
27. 


¿Se reducirá la fuerza transmitida a la base de una máquina montada sobre resortes con la adición 
de amortiguamiento? 


¿Cómo cambia la fuerza transmitida a la base a medida que se incrementa la velocidad de la má- 
quina? 


Si un vehículo vibra fuertemente mientras se desplaza por un camino lleno de baches, ¿mejorará la 
condición un cambio de velocidad? 


¿Es posible encontrar la amplitud máxima de una vibración forzada amortiguada con cualquier valor 
de rigualando la energía disipada por el amortiguamiento al trabajo realizado por la fuerza externa? 


¿Qué suposiciones se hacen sobre el movimiento de una vibración forzada con amortiguamiento 
no viscoso al hallar la amplitud? 


¿Es posible encontrar el valor aproximado de la amplitud de una vibración forzada amortiguada sin 
considerar el amortiguamiento para nada? De ser así, ¿en qué circunstancias? 


¿Es efectiva la fricción seca para limitar la amplitud resonante? 


¿Cómo encuentra la respuesta de un sistema viscosamente amortiguado en situación de desbalance 
rotatorio? 


¿Cuál es la frecuencia de la respuesta de un sistema viscosamente amortiguado cuando la fuerza 
externa es F, sen wi? ¿Es armónica esta respuesta? 


¿Cuál es la diferencia entre la amplitud pico y la amplitud resonante? 


¿Por qué se utiliza el amortiguamiento viscoso en la mayoría de los casos en lugar de otros tipos 
de amortiguamiento? 


¿Qué es vibración autoexcitada? 
¿Cómo se define la función de transferencia? 


¿Cómo podemos generar la función de transferencia de frecuencia a partir de la función de trans- 
ferencia general? 


¿Qué es un diagrama de Bode? 


¿Cómo se define decibel? 


Indique si cada uno de los siguientes enunciados es verdadero o falso: 


13. 


14. 


El factor de amplificación es la relación de amplitud máxima y deflexión estática. 

La respuesta será armónica si la excitación es armónica. 

El ángulo de fase de la respuesta depende de los parámetros del sistema, m, c, k y w. 

El ángulo de fase de la respuesta depende de la amplitud de la función forzada. 

Durante el batido, la amplitud de la respuesta se incrementa y luego se reduce en un patrón regular. 
Se puede utilizar el factor O para estimar el amortiguamiento en un sistema. 


Los puntos de media potencia indican los valores de relación de frecuencia donde el factor de 
amplificación se reduce a O /V2, donde Q es el factor O. 


La relación de amplitud alcanza su valor máximo en resonancia en el caso de amortiguamiento 
viscoso. 


La respuesta siempre está en fase con la función forzada armónica en el caso de amortiguamiento 
de histéresis. 


El amortiguamiento reduce la amplitud con todos los valores de la frecuencia forzada. 
El desbalance en una máquina rotatoria ocasiona vibración. 


Se puede suponer que la solución de estado estable sea armónica para valores pequeños de fuerza 
de fricción seca. 


En un sistema con desbalance rotatorio, el efecto de amortiguamiento se vuelve insignificantemen- 
te pequeño a altas velocidades. 


La función de transferencia es una propiedad del sistema y no se relaciona con la entrada. 
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15. Las funciones de transferencia de varios sistemas diferentes pueden ser las mismas. 


16. Si se conoce la función de transferencia de un sistema, se puede encontrar para todos los tipos de 
entrada. 


3.3 Escriba en los siguientes espacios en blanco la palabra correcta: 


1. La excitación puede ser , periódica, no periódica o de naturaleza aleatoria. 
2. La respuesta de un sistema a una excitación armónica se llama respuesta 


3. La respuesta de un sistema a una excitación no periódica repentinamente aplicada se llama res- 
puesta 


4. Cuando la frecuencia de excitación coincide con la frecuencia natural del sistema, la condición se 
conoce como 


5. El factor de amplificación también se conoce como factor de 


6. El fenómeno de puede ocurrir cuando la frecuencia forzada se aproxima a la frecuencia 
natural del sistema. 


7. Cuando la base de un sistema se somete a movimiento armónico con amplitud Y y se produce una 
amplitud de respuesta X, la relación z se llama de desplazamiento. 


8. Z(iw) = —ma? + iwc + k se llama la mecánica del sistema. 


9. La diferencia entre las frecuencias asociadas con los puntos de media potencia se conoce como la 
del sistema. 


10. El valor de la relación de amplitud en resonancia se conoce como factor de 
11. El amortiguamiento de fricción seca también se conoce como amortiguamiento de 


12. Para valores de amortiguamiento de fricción seca, el movimiento de la masa será discon- 
tinuo. 


13. La cantidad k(1 + ¿8) en el amortiguamiento de histéresis se llama rigidez 


14. El amortiguamiento cuadrático o de velocidad al cuadrado está presente siempre que un cuerpo de 
mueve en un flujo de fluido 


15. En sistemas autoexcitados, el mismo produce la fuerza de excitación. 

16. La trepidación de las aspas de una turbina es un ejemplo de vibración 

17. El movimiento y el sistema se vuelven inestables durante la autoexcitación. 
18. El método de la función de transferencia está basado en la transformada de 

19. identifica la entrada, el sistema y la salida con claridad. 

20. La transformada de Laplace de f(t) se indica como 


21. La transformada de Laplace convierte una ecuación diferencial lineal en una expresión 


3.4 Seleccione la respuesta correcta de entre las opciones dadas: 


1. La respuesta de un sistema no amortiguado en resonancia será 
a. muy grande b. infinita C. Cero 
2. La reducción de la relación de amplitud en presencia de amortiguamiento es muy significativa 
a. casi w = 0, b. casi w =0 Cc. Casi w = 00 
3. La frecuencia de batido es 
2.0, 0 b. o, Cc. 
4. La energía disipada en un ciclo por amortiguamiento de fricción seca está dada por 
a. 4uNX b. 4uN c. 4uNX?2 
5. La respuesta de frecuencia compleja, H(iw), se define como 


kX 


e NES Co 
“FE “F “Fo 
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6. 


10. 


11. 


La energía disipada en la siguiente duración se considera para hallar la constante de amortigua- 
miento viscoso equivalente de un sistema con amortiguamiento de Coulomb: 


a. un medio ciclo b. un ciclo completo e. un segundo 

La fuerza de amortiguamiento depende de la frecuencia de la fuerza aplicada en el caso de 
a. amortiguamiento viscoso b. amortiguamiento de Coulomb 

e. amortiguamiento de histéresis 

El sistema regido por la ecuación mx + cx + kx = 0 es dinámicamente estable si 

a. kes positiva b. c y k son positivas ec. c es positiva 

La rigidez compleja o amortiguamiento complejo se define en el caso de 


a. amortiguamiento de histéresis b. amortiguamiento de Coulomb 
c. amortiguamiento viscoso 


La ecuación de movimiento de una máquina (que gira a una frecuencia w) de masa M, con una 
masa desbalanceada mm, en el radio e, está dada por 
a. mx + cx + kx = meo? sen ot b. MX + cx + kx = meo? sen wt 


c. Mx + ci + kx = Mea? sen owf 


La transmisibilidad de fuerza de un sistema, sometido a excitación de base (con amplitud Y) que 
produce una fuerza transmitida F, se define como 


ma a Pr 
"kY “KY k 


3.5 Utilizando la notación: 


Es . w 
r = relación de frecuencia = — 
0 


w = frecuencia forzada 
w, = frecuencia natural 
¿ = relación de amortiguamiento 


w, 1, = frecuencias correspondientes a puntos de mediana potencia 


correlacione los elementos en las dos columnas siguientes: 


1. 


Factor de amplificación de un sistema 27 
no amortiguado e o, 0 
Periodo de batido 1+ gr)? 1/2 
b. E j 
(1 r)+ Qér) 
Factor de amplificación de un sistema d On 
amortiguado "0-01 
Frecuencia amortiguada E 1 
"1 


Factor de calidad e on /i E 


Transmisibilidad de desplazamiento 1 | 12) 
f. 
(1-7) ” 
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Correlacione las siguientes ecuaciones de movimiento: 
l. mi+ci+kz= —my a. Sistema con amortiguamiento de Coulomb 


.. . DA ¡ 7] 1 1 
2. Mi+ci+kx= meo? senot b. Sistema con amortiguamiento viscoso 


3. mx+kx+uN = F(t) c. Sistema sometido a excitación de base 
4. mx + k(1 + i8)x = Fosenot d. Sistema con amortiguamiento de histéresis 
5. mx + cx + kx = Fosen wtf e. Sistema con desbalance rotatorio 


Problemas 


Sección 3.3 Respuesta de un sistema no amortiguado sometido a fuerza armónica 


3.1 


3.2 


3.3 


3.4 


3.5 


3.6 


Se cuelga un peso de 50 N de un resorte de 4000 N/m de rigidez y se somete a una fuerza armónica de 
60 N de amplitud y 6 Hz de frecuencia. Encuentre (a) la extensión del resorte debido al peso suspendi- 
do; (b) el desplazamiento estático del resorte debido a la fuerza máxima aplicada, y (c) la amplitud del 
movimiento forzado del peso. 


Un sistema de resorte-masa se somete a una fuerza armónica cuya frecuencia se acerca a la frecuencia 
natural del sistema. Si la frecuencia forzada es de 39.8 Hz y la frecuencia natural es de 40.0 Hz, deter- 
mine el periodo de batido. 


Considere un sistema de resorte-masa, con k = 4000 N/m y m = 10 kg, sujeto a una fuerza armónica 
F(t) = 400 cos 101 N. Encuentre y trace la respuesta total del sistema en las siguientes condiciones 
iniciales: 


a. x =0.1m,xp =0 
b. Xo = 0% Xo = 10 m/s 
Cc. xy = 0.1 m, xp = 10 m/s 


Considere un sistema de resorte-masa, con k = 4000 N/m y m = 10 kg, sujeto a una fuerza armónica 
F(t) = 400 cos 201 N. Encuentre y trace la respuesta total del sistema en las siguientes condiciones 
iniciales: 


a. x =01m,x=0 
b. Xxo = 0, Xo = 10 m/s 
Cc. xy = 0.1 m, xy = 10 m/s 


Considere un sistema de resorte-masa, con k = 4000 N/m y m = 10 kg, sujeto a una fuerza armónica 
F(t) = 400 cos 20.11 N. Encuentre y trace la respuesta total del sistema en las siguientes condiciones 
iniciales: 


a. xo =0.1m,xp=0 
b. xy = 0, xp = 10 m/s 
Cc. xy =0.1m, xp = 10 m/s 


Considere un sistema de resorte-masa, con k = 4000 N/m y m = 10 kg, sujeto a una fuerza armónica 
F(t) = 400 cos 301 N. Determine y trace la respuesta total del sistema en las siguientes condiciones 
iniciales: 


a. x =01m,x=0 
b. Xo = 0, Xo = 10 m/s 
€. xy = 0.1 m, xy = 10 m/s 
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3.7 


3.8 


3.9 


3.10 


3.11 


3.12 


3.13 


3.14 


Un sistema de resorte-masa se compone de una masa que pesa 100 N y un resorte con una rigidez de 
2000 N/m. La masa se somete a resonancia por la acción de una fuerza armónica F(t) = 25 cos wi N. 
Encuentre la amplitud del movimiento forzado al final de (a) 3 ciclo; (b) 2! ciclos, y (c) 51 ciclos. 


Se cuelga una masa m de un resorte de 4000 N/m de rigidez y se somete a una fuerza armónica de 100 N 
de amplitud y frecuencia de 5 Hz. Se observa que la amplitud del movimiento forzado es de 20 mm. 
Determine el valor de m. 


Un sistema de resorte-masa con m = 10 kg y k = 5000 N/m se somete a una fuerza armónica de 250 N 
de amplitud y frecuencia w. Si la amplitud máxima de la masa es de 100 mm, determine el valor de w. 


En la figura 3.1(a), se aplica una fuerza periódica F(t) = F cos wtf en un punto del resorte ubicado a 
una distancia de 25 por ciento de su longitud con respecto al apoyo fijo. Suponiendo que c = O, halle la 
respuesta de estado estable de la masa m. 


Un sistema de resorte-masa, que descansa sobre un plano inclinado, se somete a una fuerza armónica 
como se muestra en la figura 3.38. Encuentre la respuesta del sistema suponiendo condiciones iniciales 
cero. 


La frecuencia natural de vibración de una persona es de 5.2 Hz mientras se encuentra parada sobre una 
superficie horizontal. Suponiendo que el amortiguamiento sea insignificante, determine lo siguiente: 


a. Si el peso de la persona es de 70 kg, determine la rigidez equivalente de su cuerpo en la dirección 
vertical. 


b. Si el piso se somete a una vibración armónica vertical de 5.3 Hz de frecuencia y 0.1 m de amplitud 
debido a una máquina rotatoria desbalanceada que opera apoyada en el piso, determine el desplaza- 
miento vertical de la persona. 


Trace la respuesta de vibración forzada de un sistema de resorte-masa dada por la ecuación (3.13) con 
los siguientes conjuntos de datos: 


a. Conjunto 1: 9, = 0.1,w = 5,0, = 6,xg = 0.1, xy = 0.5 
b. Conjunto 2: 9, = 0.1,w = 6.1,0, = 6,xp = 0.1, xp=0.5 
c. Conjunto 3: 9. = 0.1, w = 5.9, 0, = 6,xp = 0.1, xp=0.5 


Se pone a vibrar un sistema de resorte-masa desde condiciones iniciales cero bajo una fuerza armónica. Se 
encuentra que la respuesta presenta el fenómeno de batidos con el periodo de batidos igual a 0.5 s y el 


k = 4000 N/m 


F(0) = F,cos wt 


Figura 3.38 


3.15 


3.16 
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periodo de oscilación igual a 0.05 s. Encuentre la frecuencia natural del sistema y la frecuencia de la 
fuerza armónica. 


Un sistema de resorte-masa con m = 100 kg y k = 400 N/m, se somete a una fuerza armónica (1) = F, 
cos wí con F, = 10 N. Encuentre la respuesta del sistema cuando w es igual a (a) 2 rad/s; (b) 0.2 rad/s, 
y (c) 20 rad/s. Analice los resultados. 


Un motor de avión tiene una masa desbalanceada rotatoria m en el radio r. Si el ala se modela como una 
viga en voladizo de sección transversal uniforme a X b, como se muestra en la figura 3.39(b), determine 
la deflexión máxima del motor a una velocidad de N rpm. Suponga que el amortiguamiento y el efecto 
del ala entre el motor y el extremo libre son insignificantes. 


O): 
(a) 
< L 1, 
ES 3 
FO d 
AN 
(b) 
Figura 3.39 


3.17 


3.18 


Una turbina de viento de tres aspas (figura 3.40(a)) tiene una pequeña masa desbalanceada m en un 
radio r en el plano de las aspas. Las aspas se encuentran a una distancia R del eje (y) vertical central y 
giran a una velocidad angular de w. Si la armadura de soporte se modela como una flecha de acero hueca 
de 0.1 m de diámetro externo y 0.08 m de diámetro interno, determine el esfuerzo máximo desarrollado 
en la base del soporte (punto A). El momento de inercia de la masa del sistema de turbina con respecto 
al eje vertical (y) es J¿. Suponga R = 0.5 m, m = 0.1 kg, r = 0.1 m, J, = 100 kg-m2,24=8myw= 
31.416 rad/s. 


En la figura 3.41 se muestra una máquina de prueba de fatiga electromagnética en la cual se aplica una 
fuerza alterna a la muestra haciendo pasar una corriente alterna de frecuencia fa través de la armadura. 
Si el peso de la armadura es de 40 lb, la rigidez del resorte (k,) es de 10,217.0296 lb/pulg y la rigidez de 
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NP 
(b) 


Figura 3.40 Turbina de viento de tres aspas. (Foto cortesía de Power Transmission Design). 


Muestra 
(rigidez, k,) 


Imanes 
Armadura 


Resorte 
(rigidez, k,) 


ee 


Figura 3.41 Máquina de prueba de fatiga electromagnética. 


la muestra de acero es de 75 X 10% Ib/pulg, determine la frecuencia de la corriente alterna que induce 
un esfuerzo en la muestra que es el doble de la cantidad generada por los imanes. 


3.19 El actuador de resorte que se ve en la figura 3.42 opera utilizando la presión de aire suministrada por 
un controlador neumático (p) como entrada y proporciona un desplazamiento de salida a una válvula 
(x) proporcional a la presión del aire de entrada. El diafragma, hecho de caucho con base de tela, tiene 
un área A y se desvía bajo la presión del aire de entrada contra un resorte de rigidez k. Encuentre la 
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Entrada 
(aire a presión, p) 


S S Diafragma 
SS ' (área, A) 
IZ) 


Varilla de válvula 


Resorte (rigidez, k) 


Aire de salida 
(presión controlada 
por el movimiento 
de la válvula) 


Figura 3.42 Actuador de resorte. 


respuesta de la válvula bajo una presión del aire de entrada armónicamente fluctuante p(t) = py sen wt 
para los siguientes datos: 


Po = 10 lb/pulg?; w = 8 rad/s; A = 100 pulg?; k = 400 Ib/pulg; peso del resorte = 15 lb, y peso de la 
válvula y varilla de válvula = 20 lb. 


3.20 En el sistema de leva y seguidor que se muestra en la figura 3.43, la rotación de la leva imparte un 
movimiento vertical al seguidor. La varilla de empuje, la cual actúa como un resorte, se comprime una 


A 
_— 
Varilla de empuje (A, E, 1), 
1 constante de resorte =k = AE 
l 


eguidor, masa = m 


S 
PB 


Leva 
circular 


Figura 3.43 
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3.21* 


3.22 


3.23 


3.24 


3.25 


cantidad x, antes del ensamble. Determine lo siguiente: (a) la ecuación de movimiento del seguidor, 
incluida la fuerza de gravedad; (b) la fuerza ejercida en el seguidor por la leva y (c) las condiciones en 
las cuales el seguidor pierde contacto con la leva. 


Diseñe una flecha de acero sólida soportada por cojinetes la cual lleva el rotor de una turbina a la mitad. 
El rotor pesa 500 lb y suministra una potencia de 200 hp a 3000 rpm. Para mantener el esfuerzo produ- 
cido por el desbalance en el rotor a un valor mínimo, la velocidad crítica de la flecha tiene que ser de un 
quinto de la velocidad de operación del rotor. La longitud de la flecha tiene que ser igual al menos a 30 
veces su diámetro. 


Una flecha de acero hueca de 100 pulg de longitud, 4 pulg de diámetro externo y 3.5 pulg de diámetro 
interno, lleva el rotor de una turbina, que pesa 500 lb, a la mitad y está apoyada por sus extremos en 
cojinetes. La holgura entre el rotor y el estator es de 0.5 pulg. El rotor tiene un excentricidad equivalente 
a un peso de 0.5 lb en un radio de 2 pulg. Se instala un interruptor para detener el rotor siempre que 
éste toca el estator. Si el rotor opera en resonancia, ¿cuánto tiempo le tomará para activar el interruptor? 
Suponga que el desplazamiento y velocidad iniciales del rotor perpendiculares a la flecha son cero. 


Una viga de acero en voladizo, que sostiene un peso de 0.1 lb en el extremo libre, se utiliza como me- 
didor de frecuencia.” La viga tiene una longitud de 10 pulg, un ancho de 0.2 pulg y un espesor de 0.05 
pulg. La fricción interna equivale a una relación de amortiguamiento de 0.01. Cuando el extremo fijo de 
la viga se somete a un desplazamiento armónico y(t) = 0.05 cos wf, se observa que el desplazamiento 
máximo del extremo libre es de 2.5 pulg. Encuentre la frecuencia forzada. 


Obtenga la ecuación de movimiento rotatorio y encuentre la respuesta de estado estable del sistema que 
se muestra en la figura 3.44 en torno a la bisagra O para los siguientes datos: k, = k, = 5000 N/m, a = 
0.25 m,b=0.5m,/=1m,M= 50 kg, m = 10 kg, F, = 500 N, w = 1000 rpm. 


Obtenga la ecuación de movimiento y encuentre la solución de estado estable del sistema que se mues- 
tra en la figura 3.45 para movimiento rotatorio en torno a la bisagra O para los datos siguientes: k = 
5000 N/m, / = 1 m,m = 10 kg, M, = 100 N-m, w = 1000 rpm. 


F(t) = F, sen wt 
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Figura 3.44 


Figura 3.45 


* El asterisco indica un problema de tipo diseño, o un problema sin respuesta única. 
7El uso de vigas en voladizo como medidores de frecuencia se analiza en detalle en la sección 10.4 en el sitio web. 
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Sección 3.4 Respuesta de un sistema amortiguado sometido a fuerza armónica 


3.26 


3.27 


3.28 


3.29 


3.30 


3.31 


Considere un sistema de resorte-masa-amortiguador con k = 4000 N/m, m = 10 kg y c = 40 N-s/m. 
Determine las respuestas de estado estable y total del sistema sometido a la fuerza armónica F(t) = 200 
cos 10£ N y las condiciones iniciales xy = 0.1 m y xy =0. 


Considere un sistema de resorte-masa-amortiguador con k = 4000 N/m, m = 10 kg y c = 40 N-s/m. 
Determine las respuestas de estado estable y total del sistema sometido a la fuerza armónica F(t) = 200 
cos 10: N y las condiciones iniciales xy = 0 y xy = 10 m/s. 


Considere un sistema de resorte-masa-amortiguador con k = 4000 N/m, m = 10 kg y c = 40 N-s/m. 
Determine las respuestas de estado estable y total del sistema sometido a la fuerza armónica F(t) = 200 
cos 201 N y las condiciones iniciales xy = 0.1 m y xy =0. 


Considere un sistema de resorte-masa-amortiguador con k = 4000 N/m, m = 10 kg y c = 40 N-s/m. 
Encuentre las respuestas de estado estable y total del sistema sometido a la fuerza armónica F(t) = 200 
cos 20£ N y las condiciones iniciales xy = 0 y xy = 10 m/s. 


Un motor de automóvil de cuatro cilindros se tiene que montar sobre tres amortiguadores, como se 
indica en la figura 3.46. El ensamble de motor-bloque pesa 500 lb. Si la fuerza desbalanceada generada 
por el motor resulta de 200 sen 100 rt, diseñe los tres amortiguadores (cada uno de rigidez k y constante 
de amortiguamiento viscoso c) de modo que la amplitud de vibración sea menor que 0.1 pulg. 


La hélice de un barco, de 105 N de peso y momento de inercia de masa polar de 10000 kg-m2, está 
conectada al motor mediante una flecha de acero escalonada hueca, como se muestra en la figura 3.47. 
Suponiendo que el agua proporciona una relación de amortiguamiento viscoso de 0.1, determine la res- 


Pistón 


Bloque 
del motor 


Amortiguadores 


Chasis 


Figura 3.46 Motor de automóvil de cuatro cilindros. 
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(b) Figura 3.47 Hélice de un barco. 


puesta de vibración torsional de la hélice cuando el motor induce un desplazamiento angular armónico 
de 0.05 sen 314.16t rad en la base (punto A) de la flecha de la hélice. 


3.32 Encuentre la relación de frecuencia r = w/o, a la cual la amplitud de un sistema amortiguado de un 
solo grado de libertad alcanza su valor máximo. Encuentre también el valor de la amplitud máxima. 


3.33 La figura 3.48 muestra un amperímetro de bobina móvil de imán permanente. Cuando fluye corriente 
(1) a través de la bobina enrollada en el núcleo, éste gira en un ángulo proporcional a la magnitud de la 
corriente indicada por la aguja en la escala. El núcleo, junto con la bobina, tiene un momento de inercia 


Imán permanente 


Figura 3.48 Un imán permanente acciona el amperímetro de bobina móvil. 


3.34 


3.35 
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de masa J,, la constante de resorte torsional es k, y el amortiguador torsional tiene una constante de amor- 
tiguamiento de c,. La escala del amperímetro está calibrada de modo que cuando se hace que pase una 
corriente directa de 1 ampere a través de la bobina, la aguja indica una corriente de 1 ampere. El medidor 
se tiene que volver a calibrar para medir la magnitud de la corriente alterna. Determine el valor de estado 
estable de la corriente indicada por la aguja cuando se hace pasar una corriente alterna de 5 amperes y 50 
Hz a través de la bobina. Suponga J, = 0.001 N-n2, k, = 62.5 N-m/rad y c, = 0.5 N-m-s/rad. 


Un sistema de resorte-masa-amortiguador se somete a una fuerza armónica. La amplitud es de 20 mm 
en resonancia y de 10 mm a una frecuencia 0.75 veces la frecuencia resonante. Encuentre la relación de 
amortiguamiento del sistema. 


Para el sistema que se muestra en la figura 3.49, x y y indican, respectivamente, el desplazamiento 
absoluto de la masa m y el extremo Q del amortiguador hidráulico c,. (a) Obtenga la ecuación de mo- 
vimiento de la masa mm, (b) el desplazamiento de estado estable de la masa m, y (c) encuentre la fuerza 
transmitida al soporte en P, cuando el extremo O se somete al movimiento armónico y(t) = Y cos wr. 
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La ecuación de movimiento de un sistema de resorte-masa sometido a una fuerza armónica se expresa 
como 


E + 20, + wm = focos wtf (E.1) 


Ko k 
donde fo = on = af Y ¿=c/(2m0,). 


i. Encuentre la respuesta de estado estable del sistema en la forma x,(t) = C, cos wt + C, sen wt 


ii. Encuentre la respuesta total del sistema en la forma 
x(t) = xp(t) + xy(1) = Acos gt + Bsenogt + C¡ cos wt + C) sen wt (E.2) 
Suponga las condiciones iniciales del sistema como x(1 = 0) = xy y 4(1 = 0) = Xp. 


Una cámara de video de 2.0 kg de masa está montada en la azotea de un banco para vigilancia. La cáma- 
ra está fija en el extremo de una barra de aluminio tubular y el otro extremo está fijo en el edificio como 
se muestra en la figura 3.50. La fuerza inducida por el viento que actúa en la cámara, f(t), es armónica 
con f(1) = 25 cos 75.3984f N. Determine las dimensiones de sección transversal del tubo de aluminio si 
la amplitud de vibración máxima de la cámara se tiene que limitar a 0.005 m. 


Un rotor de turbina está montado en una flecha escalonada fija por los dos extremos como se muestra 
en la figura 3.51. La rigidez torsional de los dos segmentos de la flecha la dan k, = 3000 N-m/rad y 
Kk¿, = 4000 N-m rad. La turbina genera un par de torsión armónico que le da M(t) = M¿cos wt respecto del 
eje de flecha con M, = 200 N-m y w = 500 rad/s. El momento de inercia de masa del rotor respecto 
del eje de flecha es J, = 0.05 kg-m2. Suponiendo la constante de amortiguación torsional equivalente del 
sistema como c, = 2.5 N-m-s/rad, determine la respuesta de estado estable del rotor, 0(t). 


Se necesita el diseño de un sistema electromecánico para lograr una frecuencia natural de 1000 Hz y un 
factor O de 1200. Determine el factor de amortiguamiento y el ancho de banda del sistema. 
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Cámara de video 
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Figura 3.50 
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M(t) = M¿cos wt 


Rotor de turbina, Jy 


Figura 3.51 


Demuestre que, para valores pequeños de amortiguamiento, la relación de amortiguamiento £ se expre- 
sa como 
03 — 01 


(09)p) + (01 
donde «w; y w, son las frecuencias que corresponden a los puntos de mediana potencia. 


Un sistema torsional consta de un disco de momento de inercia de masa J¿ = 10 kg-m2, un amorti- 
guador torsional de constante de amortiguamiento c, = 300 N-m-s/rad, y una flecha de acero de 4 
cm de diámetro y 1 m de largo (fija a un extremo y unida al disco en el otro extremo). Se observa una 
oscilación angular estable de amplitud de 2* cuando se aplica al disco un par de torsión armónico de 
magnitud 1000 N-m. (a) Encuentre la frecuencia del par de torsión aplicado, y (b) encuentre el par de 
torsión máximo transmitido al soporte. 


Para un sistema vibratorio, m = 10 kg, k = 2500 N/m, y c = 45 N-s/m. Una fuerza armónica de ampli- 
tud de 180 N y frecuencia de 3.5 Hz actúa sobre la masa. Si el desplazamiento inicial y la velocidad de 
la masa son 15 mm y 5m/s, encuentre la solución total que represente el movimiento de la masa. 


Se observa que la amplitud pico de un sistema de un solo grado de libertad, bajo una excitación armó- 
nica, debe ser de 0.2 pulg. Si la frecuencia natural no amortiguada del sistema es 5 Hz, y la deflexión 
estática de la masa sujeta a una fuerza máxima es 0.1 pulg: (a) estime la relación de amortiguamiento 
del sistema, y (b) encuentre las frecuencias que correspondan a las amplitudes de mediana potencia. 


3.44 
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El tren de aterrizaje de un avión se puede idealizar como el sistema de resorte-masa-amortiguador que 
se muestra en la figura 3.52. Si y(t) = y, cos wf describe la superficie de la pista, determine los valores 
de k y c que limitan la amplitud de vibración del avión (x) a 0.1 m. Suponga m = 2000 kg, yy = 0.2 m 
y w = 157.08 rad/s. 


Compartimiento con 
puntal y amortiguamiento 
viscoso 


Masa 
del avión, m 
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Figura 3.52 Modelado de un tren de aterrizaje. 


Una afiladora de precisión (figura 3.53) está montada sobre un aislador que tiene una rigidez de 1 MN/m 
y una constante de amortiguamiento viscoso de 1 kN-s/m. El suelo sobre el cual está montada la má- 
quina se somete a una perturbación armónica debido a la operación de un motor desbalanceado vecino 
a la afiladora. Encuentre la amplitud de desplazamiento máximo aceptable del piso si la amplitud de 
vibración resultante de la afiladora se tiene que limitar a 1076 m. Suponga que la afiladora y la rueda 
son un cuerpo rígido de 5000 N de peso. 


Obtenga la ecuación de movimiento y determine la respuesta de estado estable del sistema que se mues- 
tra en la figura 3.54 para movimiento rotatorio alrededor del gozne O con los siguientes datos: k = 5000 
N/m, | = 1 m, c = 1000 N-s/m, m = 10 kg, My = 100 N-m, w = 1000 rpm. 


Un compresor de aire de 100 kg de masa está montado sobre un cimiento elástico. Se ha observado que 
cuando se aplica una fuerza armónica de 100 N de amplitud al compresor, el desplazamiento de estado 
estable máximo de 5 mm ocurre a una frecuencia de 300 rpm. Determine la rigidez equivalente y la 
constante de amortiguamiento del cimiento. 


Encuentre la respuesta de estado estable del sistema que se muestra en la figura 3.55 para los siguientes 
datos: k, = 1000 N/m, k, = 500 N/m, c = 500 N-s/m, m = 10 kg, r =5 cm, Jy = 1 kg-m2, F, = 50N, 
w = 20 rad/s. 
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3.49 Una barra delgada uniforme de masa 
la figura 3.56. Determine el arreglo q; 
fuerza armónica F, sen wf aplicada a 


Figura 3.55 


m puede ser soportada en una de dos maneras como se muestra en 
ue reduce la respuesta de estado estable de la barra sometida a una 
la mitad de la barra, como se muestra en la figura. 
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Figura 3.56 
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Sección 3.5 Respuesta de un sistema amortiguado sometido a F(t) = Fyelot 


3.50 


3.51 


Obtenga la expresión para la respuesta de frecuencia compleja de un sistema torsional no amortiguado. 


Un sistema de un solo grado de libertad amortiguado, con parámetros m = 150 kg, k = 25 kN/m y c = 
2.000 N-s/m, se somete a la fuerza armónica f(t) = 100 cos 20£ N. Encuentre la amplitud y el ángulo de 
fase de la respuesta de estado estable del sistema mediante un método gráfico. 


Sección 3.6 Respuesta de un sistema amortiguado sometido al movimiento armónico de 
la base 


3.52 


3.53 


3.54 


La estructura de un edificio de un piso se somete a una aceleración armónica del suelo como se muestra 
en la figura 3.57. Encuentre el movimiento de estado estable del suelo (masa m). 


Encuentre el desplazamiento horizontal del piso (masa m) de la estructura del edificio que se muestra en 


la figura 3.57 cuando la aceleración del suelo la da X¿ = 100 sen wí mm/s: suponga que m = 2.000 kg, 


k = 0.1 MN/m, w = 25 rad/s y x,(t = 0) = x(1 = 0) = x(1 = 0) = x(1= 0) =0. 


Si el suelo en la figura 3.57 se somete a un desplazamiento horizontal armónico con frecuencia w = 200 
rad/s y amplitud X, = 15 mm, encuentre la amplitud de vibración del piso (masa m). Suponga la masa 
del piso como 2.000 kg y la rigidez de la columna como 0.5 MN/m. 


y (1) 


m 


Ni 


— 
X (1) = A cos wt 


Figura 3.57 
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3.56 


3.57 


3.58 


Un automóvil se modela como un sistema de un solo grado de libertad que vibra en la dirección vertical. 
Se conduce a lo largo de una carretera cuya elevación varía senoidalmente. La distancia de una eleva- 
ción a una depresión es de 0.2 m y la distancia a lo largo de la carretera entre las elevaciones es de 35 m. 
Si la frecuencia del automóvil es de 2 Hz y la relación de amortiguamiento de los amortiguadores es de 
0.15, determine la amplitud de vibración del automóvil a una velocidad de 60 km/hora. Si se varía la 
velocidad del automóvil, encuentre la velocidad más desfavorable para los pasajeros. 


Derive la ecuación (3.74). 


La estructura de un edificio de un piso se modela como un piso rígido de masa m y las columnas de rigi- 
dez k, como se muestra en la figura 3.58. Se propone que el amortiguador mostrado en la figura se utilice 
para absorber las vibraciones producidas por el movimiento horizontal del suelo y(r) = Y cos wtf. Derive 
una expresión para la constante de amortiguamiento del amortiguador que absorba la máxima potencia. 


Una barra uniforme de masa m gira alrededor del punto O con sus extremos apoyados en dos resortes, 
como se muestra en la figura 3.59. El extremo P del resorte PO se somete a un desplazamiento horizon- 
tal x(1) xy = sen cof. Encuentre el desplazamiento angular de estado estable de la barra cuando / = 1 m, 
k = 1000 N/m, m = 10 kg, xy = 1 cm, w = 10 rad/s. 
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3.59 Una barra uniforme de masa m gira alrededor del punto O con sus extremos apoyados en dos resortes 
como se muestra en la figura 3.60. El extremo P del resorte PO se somete a un desplazamiento senoidal 
x(t) = xy sen wtf. Encuentre el desplazamiento angular de estado estable de la barra cuando /=1 m, k= 


1000 N/m, c = 500 N-s/m, m = 10 kg, xy = 1 cm y w = 10 rad/s. 


x(t) = xy sen wt 
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3.60 Encuentre la relación de frecuencia, r = r,, a la cual la transmisibilidad del desplazamiento dada por la 
ecuación (3.68) alcanza un valor máximo. 


3.61 Un automóvil que pesa 1000 lb vacío y 3000 totalmente cargado, vibra en dirección vertical mientras 
viaja a 55 mph por una carretera con baches de forma senoidal y amplitud de Y pies y periodo de 12 
pies. Suponiendo que el automóvil se puede modelar como un sistema de un solo grado de libertad con 
rigidez de 30000 lb/pie y relación de amortiguamiento / = 0.2, determine la amplitud de vibración del 
automóvil cuando está (a) vacío y (b) totalmente cargado. 
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3.62 La base de un sistema de resorte-masa, con m = 25 kg y k = 2500 N/m se somete a una excitación ar- 
mónica y(t) = Y, cos wt. La amplitud de la masa es de 0.05 m cuando la base es excitada a la frecuencia 
natural del sistema con Y, = 0.01 m. Determine la constante de amortiguamiento del sistema. 


Sección 3.7 Respuesta de un sistema amortiguado sometido a desbalance rotatorio 


3.63 Un compresor de aire de un cilindro de 100 kg de masa está montado sobre soportes de montaje de cau- 
cho, como se muestra en la figura 3.61. La rigidez y constantes de amortiguamiento de los soportes de 
montaje son de 106 N/m y 2000 N-s/m, respectivamente. Si el desbalance del compresor equivale a una 
masa de 0.1 kg colocada en el extremo de la manivela (punto A) determine la respuesta del compresor 
a una velocidad de la manivela de 3000 rpm. Considere r = 10 cm y ! = 40 cm. 


3.64 Una de las aspas del rotor de cola de un helicóptero tiene una masa desbalanceada de m = 0.5 kg a una 
distancia de e = 0.15 m del eje de rotación, como se muestra en la figura 3.62. La sección de cola tiene 
una longitud de 4 m, una masa de 240 kg, una rigidez flexional (El) de 2.5 MN-1m2, y una relación de 
amortiguamiento de 0.15. La masa de las aspas del rotor de cola, incluido su sistema de propulsión, es 
de 20 kg. Determine la respuesta forzada de la sección de cola cuando las aspas giran a 1500 rpm. 


Manguera flexible 


Soportes de montaje 


Figura 3.61 


Aspas del rotor de cola 


Figura 3.62 
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Cuando un ventilador de escape de 380 kg de masa está apoyado sobre resortes con amortiguamiento 
insignificante, la deflexión estática resultante es de 45 mm. Si el ventilador tiene un desbalance rotatorio 
de 0.15 kg-m, encuentre (a) la amplitud de vibración a 1750 rpm, y (b) la fuerza transmitida al suelo a 
esta velocidad. 


Una viga de acero con ambos extremos empotrados de 5 m de longitud, 0.5 m de ancho y 0.1 m de 
espesor, sostiene un motor eléctrico de 75 kg de masa y 1200 rpm de velocidad a media distancia, como 
se muestra en la figura 3.63. Se desarrolla una fuerza rotatoria F, = 5000 N debido al desbalance en el 
rotor del motor. Encuentre la amplitud de las vibraciones de estado estable sin tener en cuenta la masa 
de la viga. ¿Cuál será la amplitud si se considera la masa de la viga? 
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2 Figura 3.63 
3.67 Si el motor eléctrico del problema 3.66 se monta en el extremo libre de una viga de acero en voladizo 
de 5 m de longitud (figura 3.64), y la amplitud de vibración se tiene que limitar a 0.5 cm, encuentre las 
dimensiones de sección transversal necesarias de la viga. Incluya el peso de la viga en los cálculos. 
Fs 
wÍ 
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La l J Figura 3.64 
3.68 Una bomba centrífuga que pesa 600 N y opera a 1000 rpm, está montada sobre seis resortes de 6000 


N/m de rigidez cada uno. Encuentre el desbalance máximo permisible, para limitar la deflexión de es- 
tado estable a 5 mm pico a pico. 


3.69* Se va a montar un compresor de aire, que pesa 1000 lb y opera a 1500 rpm, sobre un aislador adecuado. 


3.70 
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3.72 


Hay un resorte helicoidal con rigidez de 45000 lb/pulg, otro resorte helicoidal con rigidez de 15000 lb/ 
pulg, y un amortiguador con relación de amortiguamiento de 0.15, disponibles para usarse. Seleccione 
el mejor sistema de aislamiento posible para el compresor. 


Un motor eléctrico de velocidad variable, que tiene un desbalance, está montado sobre un aislador. A 
medida que la velocidad del motor se incrementa desde cero, las amplitudes de vibración del motor son 
de 0.55 pulg en resonancia y de 0.15 pulg al superar la resonancia. Encuentre la relación de amortigua- 
miento del aislador. 


Un motor eléctrico que pesa 750 lb y funciona a 1800 rpm está montado sobre cuatro resortes helicoidales 
de acero, cada uno con ocho espiras activas y un alambre de 0.25 pulg de diámetro y 3 pulg de diámetro de 
espira. El rotor pesa 100 lb con su centro de masa ubicado a una distancia de 0.01 pulg del eje de rotación. 
Encuentre la amplitud de vibración del motor y la fuerza transmitida a la base a través de los resortes. 


Un pequeño ventilador extractor, que gira a 1500 rpm, está montado en una flecha de acero de 0.2 pulg. 
El rotor del ventilador pesa 30 lb y tiene una excentricidad de 0.01 pulg con respecto al eje de rotación. 


3.73 
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Encuentre (a) la fuerza máxima transmitida a los cojinetes, y (b) los caballos de fuerza necesarios para 
impulsar la flecha. 


Obtenga la ecuación (3.84) para la fuerza transmitida al cimiento debido al desbalance rotatorio. 


Una placa rígida, que pesa 100 lb, está conectada a la bisagra a lo largo del borde (P) y está montada 
sobre un amortiguador hidráulico con c = 1 1b-s/pulg, en el borde opuesto (O), como se muestra en la 
figura 3.65. Un pequeño ventilador que pesa 50 lb y gira a 750 rpm está montado en la placa por medio 
de un resorte con k = 200 Ib/pulg. Si el centro de gravedad del ventilador se encuentra a 0.1 pulg de su 
eje de rotación, encuentre el movimiento de estado estable del borde y la fuerza transmitida al punto S. 
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Figura 3.65 
3.75 Un motor eléctrico está montado en el extremo de una viga en voladizo. Se observa que la viga se desvía 


3.76 


3.77 


0.2 m cuando el motor funciona a una velocidad de 1500 rpm. Ignorando la masa y el amortiguamiento 
de la viga, determine la velocidad del motor de modo que la amplificación dinámica sea menor que 10% 
con respecto al valor de equilibrio estático. 


Un compresor de aire de 50 kg de masa está montado sobre un soporte elástico y opera a una velocidad 
de 1000 rpm. Tiene una masa desbalanceada de 2 kg a una distancia radial (excentricidad) de 0.1 m del 
eje de rotación. Si el factor de amortiguamiento del soporte elástico es £ = 0.1, determine lo siguiente: 
(a) la constante de resorte del soporte elástico el cual transmite no más del 25% de la fuerza desbalan- 
ceada al cimiento, y (b) la magnitud de la fuerza transmitida al cimiento. 


Un rotor de turbina de 200 kg de masa tiene una masa desbalanceada de 15 kg. Está apoyado en un 
cimiento el cual tiene una rigidez equivalente de 5000 N/m y una relación de amortiguamiento de 
¿ = 0.05. Si el rotor vibra con una deflexión de 0.1 m en resonancia, determine (a) la ubicación radial 
(excentricidad) de la masa desbalanceada, (b) la masa adicional que se debe agregar (uniformemente) 
al rotor para que la deflexión de éste se reduzca a 0.05 m, y (c) la deflexión pico de la turbina cuando la 
relación de frecuencia (7r) varía. 


Sección 3.8 Vibración forzada con amortiguamiento de Coulomb 


3.78 


3.79 


3.80 


Obtenga la ecuación (3.99). 


Obtenga la ecuación de movimiento de la masa m que se muestra en la figura 3.66 cuando la presión en 
el cilindro fluctúa senoidalmente. Los dos resortes con rigideces k, se encuentran en inicio sometidos a 
una tensión T,, y el coeficiente de fricción entre la masa y las superficies de contacto es yu. 


La masa de un sistema de resorte-masa, con m = 15 kg y k = 25 kN/m, vibra sobre una superficie ho- 
rizontal bajo una fuerza armónica de 200 N y frecuencia de 20 Hz. Encuentre la amplitud de vibración 
de estado estable. Suponga que el coeficiente de fricción entre la masa y la superficie horizontal es de 
0.25. 
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Figura 3.66 


Un sistema de resorte-masa con m = 25 kg y k = 10 kN/m vibra sobre una superficie horizontal con 
coeficiente de fricción 4 = 0.3. Sometida a una fuerza armónica de 8 Hz de frecuencia, la vibración de 
estado estable de la masa es de 0.2 m. Determine la constante de amortiguamiento viscoso equivalente 
del sistema. 


Un sistema de resorte-masa se somete a amortiguamiento de Coulomb. Cuando se aplica una fuerza 
armónica de 120 N y frecuencia de 2.5173268, el sistema oscila con una amplitud de 75 mm. Determine 
el coeficiente de fricción seca si m = 2 kg y k = 2100 N/m. 


Sección 3.9 Vibración forzada con amortiguamiento de histéresis 


3.83 


3.84 


Una carga de 5000 N produjo un desplazamiento estático de 0.05 m en una estructura compuesta. Se ve 
que una fuerza armónica de 1000 N provoca una amplitud resonante de 0.1 m. Encuentre (a) la constan- 
te de amortiguamiento de histéresis de la estructura; (b) la energía disipada por ciclo en resonancia; (c) 
la amplitud de estado estable a un cuarto de la frecuencia resonante, y (d) la amplitud de estado estable 
a tres veces la frecuencia resonante. 


La energía disipada en amortiguamiento de histéresis por ciclo bajo excitación armónica se puede ex- 
presar en la forma general 


AW= TBkx (E.1) 


donde y es un exponente (se consideró y = 2 en la ecuación (2.150)), y B es un coeficiente de dimensión 
(metros)2-Y. Un sistema de resorte-masa con k = 60 kN/m vibra bajo amortiguamiento de histéresis. 
Cuando se excita armónicamente en resonancia, la amplitud de estado estable es de 40 mm con una 
entrada de energía de 3.8 N-m. Cuando la entrada de energía resonante se incrementa a 9.5 N-m, la 
amplitud es de 60 mm. Determine los valores de f£ y y en la ecuación (E.1). 


Sección 3.10 Movimiento forzado con otros tipos de amortiguamiento 


3.85 


3.86 


3.87 


Cuando un sistema de resorte-masa-amortiguador se somete a una fuerza armónica F(t) = 5 cos 31rt 
lb, el desplazamiento resultante es x(1) = 0.5 cos (3711 — 77 /3)pulg. Encuentre el trabajo realizado (a) 
durante el primer segundo y (b) durante los primeros 4 segundos. 


Determine el coeficiente de amortiguamiento viscoso equivalente de un amortiguamiento que ofrezca 
una fuerza de amortiguamiento de F, = c(x)”, donde c y n son constantes y x es la velocidad relativa a 
través del amortiguador. Incluso, determine la amplitud de vibración. 


Demuestre que para un sistema tanto con amortiguamiento viscoso como de Coulomb el valor aproxi- 
mado de la amplitud de estado estable es resultado de 


8uNcw  (16u2N? 
xa) do] + E E 15) =0 


T 


T 
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3.88 La ecuación de movimiento de un sistema de resorte-masa lo da 


mi + uN + cx? + kx = Focos wtf 


Obtenga expresiones para (a) la constante de amortiguamiento viscoso equivalente; (b) la amplitud de 
estado estable, y (c) la relación de amplitud en resonancia. 


Sección 3.11 Autoexcitación y análisis de estabilidad 


3.89 Un fluido con densidad p, fluye por un tubo de acero en voladizo de longitud / y área de sección trans- 
versal A (figura 3.67). Determine la velocidad (v) del fluido a la cual ocurre la inestabilidad. Suponga 
que la masa total y la rigidez a la flexión del tubo son m y El, respectivamente. 


Figura 3.67 


3.90 Las primeras dos frecuencias naturales de la antena telescópica de un automóvil que se muestran en 
la figura 3.68 son de 3.0 Hz y 7.0 Hz. Determine si la formación de torbellinos alrededor de la antena 
provoca inestabilidad dentro del rango de velocidad de 50 a 75 mph del automóvil. 


3.91 El poste de un anuncio de un restaurante de comida rápida se compone de un cilindro de acero hueco de 
altura h, diámetro interno d y diámetro externo D, fijo en el suelo, y sostiene una masa concentrada M en 
su extremo superior. Se puede modelar como un sistema de resorte-masa-amortiguador de un solo grado 
de libertad con una relación de amortiguamiento viscoso equivalente de 0.1 para analizar sus caracte- 


Figura 3.68 
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rísticas de vibración transversal bajo la excitación del viento. Determine lo siguiente: (a) la frecuencia 
natural de vibración transversal del poste; (b) la velocidad del viento a la cual el poste experimenta un 
desplazamiento de estado estable máximo, y (c) el desplazamiento de estado estable máximo inducido 
por el viento del poste. Datos: h = 10m, D = 25 cm, d = 20 cm, M = 200 kg. 


3.92 Considere la ecuación de movimiento de un sistema de un solo grado de libertad: 
mx+cx+kx="F 


Derive la condición que conduce a oscilaciones divergentes en cada uno de los siguientes casos: (a) 
cuando la función forzada es proporcional al desplazamiento, F(t) = Fyx(t); (b) cuando la función for- 
zada es proporcional a la velocidad, F(+) = Fyx(t), y (e) cuando la función forzada es proporcional a 
la aceleración, F(t) = Fyx(t). 


Sección 3.12 Método de la función de transferencia 


3.93 Obtenga la función de transferencia de un sistema viscosamente amortiguado sujeto a movimiento 
armónico de la base con la ecuación de movimiento: 


donde y(t) = Y sen wt 


3.94 Obtenga la función de transferencia de un sistema viscosamente amortiguado sujeto a desbalance rota- 
torio, con la ecuación de movimiento: 


MX + ci + kx = mew? sen wt 


Sección 3.13 Soluciones obtenidas utilizando transformadas de Laplace 


3.95 Encuentre la respuesta de estado estable de un sistema amortiguado de un solo grado de libertad suje- 
to a movimiento armónico de la base, considerado en la sección 3.6, utilizando una transformada de 
Laplace. 


3.96 Encuentre la respuesta de estado estable de un sistema amortiguado de un solo grado de libertad sujeto 
a desbalance rotatorio armónico de la base, considerado en la sección 3.7, utilizando una transformada 
de Laplace. 


3.97 Encuentre la respuesta de estado estable de un sistema amortiguado de un solo grado de libertad sujeto 
a una fuerza armónica, considerada en la sección 3.3, utilizando una transformada de Laplace. 


3.98 Un resorte y un amortiguador viscoso, conectados a una barra rígida sin masa, se someten a una fuerza 
armónica f(f) como se muestra en la figura 3.69. Determine la respuesta de estado estable del sistema 
por medio de una transformada de Laplace. 


3.99 Obtenga las ecuaciones (E.4)-(E.7) en el ejemplo 3.16. 


3.100 Se realiza un experimento para encontrar las características de respuesta dinámica de un sistema de 
ensamble de rueda de un automóvil. Para esto, la rueda se conecta a una flecha mediante un tirante y se 
somete a una fuerza armónica f(£) como se muestra en la figura 3.70. La flecha ofrece una rigidez torsio- 
nal de k, en tanto que la rueda experimenta vibración torsional alrededor del eje de la flecha. Encuentre 
la respuesta del sistema, 0(t), utilizando una transformada de Laplace. Suponga que las condiciones 
iniciales son cero. 


Figura 3.69 


Diámetro de la flecha: 0.05 m 


f(t) = 500 sen 30: N 


Tirante 
ES 0.25 m 


Figura 3.70 


Sección 3.14 Funciones de transferencia de frecuencia 
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3.101 Genere la función de transferencia de frecuencia a partir de la función de transferencia general para 
un sistema viscosamente amortiguado sujeto a un movimiento armónico de la base considerado en el 


problema 3.93 e identifique la entrada, el sistema y las sinusoides de salida. 


3.102 Genere la función de transferencia de frecuencia a partir de la función de transferencia general para 
un sistema viscosamente amortiguado sujeto a desbalance rotatorio considerado en el problema 3.94 e 


identifique la entrada, el sistema y las sinusoides de salida. 
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Sección 3.15 Ejemplos resueltos utilizando MATLAB 


3.103 Trace la respuesta forzada de un sistema de resorte-masa no amortiguado en las siguientes condiciones: 
MATLAB: m = 10 kg, k = 4000 N/m, F(t) = 200 cos 107 N, xy = 0.1 m, x= 10 m/s. 


3.104 Trace la respuesta forzada de un sistema de resorte-masa sujeto a amortiguamiento de Coulomb uti- 
lizando MATLAB. Suponga los siguientes datos: m = 10 kg, k = 4000 N/m, F(t) = 200 sen 10£ N, 
m =0.3, xy = 0.1 m, xy = 10 m/s. 


3.105 Trace la respuesta de un sistema viscosamente amortiguado sujeto a excitación armónica de la base, 
y(1) = Y sen wt m, utilizando MATLAB para los siguientes datos: m = 100 kg, k = 4 X 10% N/m, 
¿ =0.25, Y = 0.05 m, w = 10 rad/s, xy = 1m, xq =0. 


3.106 Trace la respuesta de estado estable de un sistema viscosamente amortiguado sujeto a la fuerza armóni- 
ca F(t) = F, = cos wt utilizando MATLAB. Suponga los siguientes datos: m = 10 kg, k = 1000 N/m, 
¿=0.1, F, = 100 N, w = 20 rad/s. 


3.107 Considere un automóvil que viaja por una carretera con baches a una velocidad de v km/h. El sistema 
de suspensión tiene una constante de resorte de 40 kN/m y una relación de amortiguamiento de ¿ = 0.1. 
La superficie de la carretera varía senoidalmente con una amplitud de Y = 0.05 m y una longitud de 
onda de 6 m. Escriba un programa MATLAB para hallar la amplitud de desplazamiento del automóvil 
para las siguientes condiciones: (a) masa del automóvil = 600 kg (vacío), 1000 kg (cargado) y (b) ve- 
locidad del automóvil (v) = 10 km/h, 50 km/h, 100 km/h. 


3.108 Escriba un programa de computadora para encontrar la respuesta total de un sistema de resorte-masa- 
amortiguador viscoso sometido a excitación de la base. Use este programa para hallar la solución de un 
problema con m = 2 kg, c = 10 N-s/m, k = 100 N/m, y(t) = 0.1 sen 251 m, xy = 10 mm, y Xx = 5 m/s. 


Ue MX . ; ; 
3.109 Trace las gráficas de ea contra r y p contra r para un sistema amortiguado sujeto a desbalance rota- 


torio (ecuaciones (3.81)) para las relaciones de amortiguamiento £ = 0, 0.2, 0.4, 0.6, 0.8 y 1 utilizando 
MATLAB. 


3.110 Trace las gráficas de a contra r y p contra r para un sistema amortiguado sometido a excitación de 


la base (ecuaciones (3.68) y 3.69)) para las relaciones de amortiguamiento / = 0, 0.2, 0.4, 0.6, 0.8 y 1 
utilizando MATLAB. 


Proyectos de diseño 


3.111 El sistema que se muestra en la figura 3.71 se compone de dos masas excéntricas que giran en direc- 
ciones opuestas a la misma velocidad w. Se va a utilizar como agitador mecánico dentro del rango de 
frecuencia de 20 a 30 Hz. Determine los valores de w, e, M, m, k y c para satisfacer los siguientes reque- 
rimientos: (a) la salida de potencia media del agitador deberá ser al menos de 1 hp dentro del rango de 
frecuencia especificado. (b) La amplitud de vibración de las masas deberá ser de entre 0.1 y 0.2 pulg. 
(c) La masa del agitador (M) deberá ser al menos 50 veces la de la masa excéntrica (m). 


3.112 Diseñe una columna de acero circular hueca de peso mínimo para el tanque de agua que se muestra en 
la figura 3.72. El peso del tanque (W) es de 100000 lb y la altura es de 50 pies. El esfuerzo inducido 
en la columna no deberá exceder la resistencia de fluencia del material, la cual es de 30000 Ib/pulg?, 
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cuando se somete a aceleración del suelo armónica (debido a un sismo) de 0.5 g de amplitud y 15 Hz de 
frecuencia. Además, la frecuencia natural del tanque de agua no deberá ser mayor que 15 Hz. Suponga 
una relación de amortiguamiento de 0.15 para la columna. 
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CAPÍTULO 4 


Vibración en condiciones forzadas 


Jean Baptiste Fourier 
(1768-1830) 


Matemático francés y profesor de la Ecole Polytechnique en París. Sus trabajos sobre 
flujo de calor, publicados en 1822 y acerca de series trigonómetricas son muy cono- 
cidos. La expansión de una función periódica en cuanto a las funciones armónicas fue 
nombrada en su honor como “serie de Fourier”. 


(Reproducido con permiso de Applied Mechanics Reviews). 
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4.1 Introducción 331 


Este capítulo se ocupa de la respuesta vibratoria de un sistema de un solo grado de libertad some- 
tido a condiciones forzadas arbitrarias. La respuesta del sistema sometido a fuerzas periódicas ge- 
nerales se presenta expandiendo primero la fuerza periódica en una serie de fuerzas armónicas 
mediante la serie de Fourier y luego superponiendo las respuestas derivadas de las fuerzas armóni- 
cas individuales. La respuesta del sistema sometido a una fuerza no periódica se presenta siguiendo 
dos métodos, el de la integral de convolución y el de la transformada de Laplace. El método de la 
integral de convolución, o de Duhamel, utiliza la función de respuesta al impulso del sistema. El 
método también se utiliza para determinar la respuesta a excitación de base y se presentan varios 
ejemplos para ilustrar su uso. También se delinea el concepto de espectros de respuesta correspon- 
diente a funciones forzadas específicas y su uso en la determinación de la respuesta máxima del 
sistema. Asimismo, se considera el espectro de respuesta correspondiente a la excitación de base, 
como la causada por un sismo. Se ilustran los espectros de respuesta típicos a un sismo y su uso 
en la búsqueda de las respuestas de estructuras de edificios. También se definen los conceptos de 
pseudovelocidad y de espectro pseudoasociado. El diseño de sistemas bajo un ambiente de choque 
se analiza junto con un ejemplo ilustrativo. Se presenta la transformada de Laplace y su uso para 
determinar la respuesta tanto de sistemas de primer orden como de segundo orden. Se consideran 
las respuestas bajo funciones de impulso, escalonadas y de rampa. Se consideran problemas de coli- 
sión no elástica y elástica como aplicaciones de cálculo de respuesta de impulso. Tienen su espacio 
de estudio el análisis de respuesta escalonada y la descripción de respuesta transitoria en función de 
tiempo pico, tiempo de subida, sobrepaso máximo, tiempo de asentamiento y tiempo de demora. La 
respuesta de sistemas en condiciones forzadas irregulares mediante métodos numéricos, incluido el 
método de Runge-Kutta de cuarto orden, se presenta junto con ejemplos ilustrativos. Por último, 
el uso de programas MATLAB para determinar la respuesta de un sistema sometido a funciones 
forzadas arbitrarias se ilustra con ejemplos. 


Objetivos de aprendizaje 


Al terminar este capítulo, usted deberá ser capaz de realizar lo siguiente: 


e Encontrar las respuestas de sistemas de un solo grado de libertad sometidos a fuerzas periódi- 
cas generales mediante la serie de Fourier. 

e Utilizar el método de convolución o integral de Duhamel para resolver problemas de vibra- 
ción de sistemas sometidos a fuerzas arbitrarias. 

e Encontrar la respuesta de sistemas sometidos a sismos utilizando espectros de respuesta. 

e Resolver sistemas no amortiguados y amortiguados sometidos a fuerzas arbitrarias, entre 
ellas fuerzas de impulso, escalonadas y de rampa, mediante la transformada de Laplace. 

e Entender las características de respuesta transitoria, como el tiempo pico, el sobrepaso, el 
tiempo de asentamiento, el tiempo de subida y el tiempo de demora, así como procedimientos 
para su estimación. 

e Aplicar métodos numéricos para resolver problemas de vibración de sistemas sometidos a 
fuerzas que se describen numéricamente. 

e Resolver problemas de vibración forzada utilizando MATLAB. 


En el capítulo 3 consideramos la respuesta de un sistema de un solo grado de libertad sometido a 
excitación armónica. Sin embargo, muchos sistemas prácticos se someten a varios tipos de condicio- 
nes forzadas que no son armónicas. La función forzada general puede ser periódica (no armónica) 
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O no periódica. Las fuerzas no periódicas incluyen fuerzas como una fuerza constante aplicada 
de repente (llamada fuerza gradual), una fuerza que crece linealmente (llamada fuerza rampa) y 
una fuerza que varía exponencialmente. Una función forzada no periódica puede actuar con una 
duración corta, larga o infinita. Una función forzada o excitación de corta duración comparada con 
el periodo natural del sistema se llama choque. Ejemplos de funciones forzadas generales son el 
movimiento impartido por una leva al seguidor, la vibración percibida por un instrumento cuando 
su empaque se deja caer desde una altura, la fuerza aplicada a la cimentación de una prensa de forja, 
el movimiento de un automóvil cuando pasa por un bache y la vibración del suelo de una estructura 
de edificio durante un sismo. 

Si la función forzada es periódica pero no armónica, puede ser reemplazada por la suma de 
funciones armónicas por medio del procedimiento de análisis armónico estudiado en la sección 
1.11. Utilizando el principio de superposición, la respuesta del sistema se puede determinar super- 
poniendo las respuestas producidas por las funciones forzadas armónicas individuales. 

Por lo común, la respuesta de un sistema sometido a cualquier tipo de fuerza no periódica se 
determina mediante los siguientes métodos: 


1. Integral de convolución. 
2. Transformadas de Laplace. 
3. Métodos numéricos. 


Los dos primeros son analíticos, en los cuales la respuesta o solución se expresa en una forma 
que ayuda al estudio del comportamiento del sistema bajo la fuerza aplicada con respecto a varios 
parámetros y al diseñar el sistema. Por su parte, el tercer método se puede utilizar para hallar la 
respuesta de un sistema sometido a cualquier fuerza arbitraria para el cual una solución analítica 
es difícil o imposible de encontrar. Sin embargo, la solución hallada es aplicable sólo para el con- 
junto particular de valores de parámetro utilizados en la búsqueda de la solución. Esto hace difícil 
estudiar el comportamiento del sistema cuando los parámetros cambian. Este capítulo presenta los 
tres métodos de solución. 


Cuando la fuerza externa F(1) es periódica 7 = 27r/w, se puede expandir en una serie de Fourier 
(vea la sección 1.11): 


00 20 
F(t) = e + y a¡cos jart + y b;sen jwt (4.1) 
1 j=1 
donde 
2 T 
aj= / F(t) cos jotdt, j=0,1,2,... (4.2) 
0 
y 
ay l 
b; = al F(t) sen jotdt, Md EE (4.3) 


La respuesta de sistemas sometidos a fuerzas generales periódicas se considera en esta sección para 
sistemas de primero y segundo orden. Los sistemas de primer orden son aquellos para los cuales la 
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Barra rígida 


(sin masa)” e 
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TITTÍZITIT TT, 
cx + kx = ky(1) ci+kx=/(0) 
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Amortiguador (c,) 
Rotor (J) 
22%, 
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Jó + cw0 = T(0) 
(c) 


Figura 4.1 Ejemplos de sistemas de primer orden. 


ecuación de movimiento es una ecuación diferencial de primer orden. Asimismo, los sistemas de 
segundo orden son aquellos para los cuales la ecuación de movimiento es una ecuación diferencial 
de segundo orden. En las figuras 4.1 y 4.2 se muestran ejemplos típicos de sistemas de primero y 
segundo orden, respectivamente. 


4.2.1 Considere un sistema de resorte-amortiguador sometido a una excitación periódica como se mues- 
tra en la figura 4.1(a). La ecuación de movimiento del sistema es 

Sistemas de 

primer orden cx + Kk(x- y)=0 (4.4) 


donde y(t) es un movimiento periódico (o excitación) impartido al sistema en el punto A (por 
ejemplo, por una leva). Si el desplazamiento periódico del punto A, y(t), se expresa en la serie de 
Fourier como lo indica el lado derecho de la ecuación (4.1), la ecuación de movimiento del sistema 
se expresa como 


00 ¡0,0 
x+ax=ay= Ap + NA; sen wt + > B; cos w;l (4.5) 
j=1 j=1 
donde 
ado E 
a==, Apg= Aj¡=aaj, Bj=ab,, w¡=j0, j=1,2,3,... (4.6) 
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E 
Ejemplo 4.1 


Barra rígida 


(sin masa) > 
10) 


| x) k y() 
UL al 
x(0) 
Lie ely 
TEE EEE REZA 
mi +cx+kx=f(0) mx + cx + kx = ky(0) 
(a) (b) 


Resorte torsional 


Amortiguador torsional (K;) 


Rotor (J) 


T(0) 6) 


JO +c6+k0=T(0) 
(c) 


Figura 4.2 Ejemplos de sistemas de segundo orden. 


La solución de la ecuación (4.5) se presenta en el ejemplo 4.1. 


Respuesta de un sistema de primer orden sometido a una fuerza periódica 


Encuentre la respuesta del sistema de resorte-amortiguador que se muestra en la figura 4.1(a) sometido a una 
fuerza periódica con la ecuación de movimiento dada por la ecuación (4.5). 


Solución: Se ve que el lado derecho de la ecuación de movimiento, la ecuación (4.5), es una constante más 
una suma lineal de funciones armónicas (seno y coseno). Utilizando el principio de superposición, la solución 
de estado estable de la ecuación (4.5) se determina sumando las soluciones de estado estable correspondientes 
alos términos forzados en el lado derecho de la ecuación (4.5). 

La ecuación de movimiento correspondiente a la fuerza constante Ay se expresa, con xy en lugar de x, como 


Xo EN ax = Ao (E.1) 


La solución de la ecuación (E.1) es (se puede verificar sustituyendo en la ecuación (E. 1): 
xo(t) = — (E.2) 


La ecuación de movimiento bajo la fuerza A; sen w! se expresa como 


x;¡ + ax; = Aj¡senojt (E.3) 
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en la cual la solución de estado estable de la ecuación (E.3) se supone como 


donde la magnitud X; y el ángulo de fase ¿, indican las constantes desconocidas que se van a determinar. La 
solución en la ecuación (E.4) se expresa como la parte imaginaria de la siguiente solución en forma compleja: 


xj(t) = Im| Xje (it) ] = Xje oitgciós = Uje os! (E.5) 
donde U) indica el número complejo: 
U; = Xx (E.6) 
Observando que la derivada de x;(£) con respecto al tiempo es 
xj(1) = io¡Ujetoi! (E.7) 


La ecuación (E.3) se puede expresar con el término forzado en forma compleja (en el entendido de que sólo 
nos interesa la parte imaginaria de la solución): 


x¡ + ax = Aje'%' = A;(cos wjt + isenWw;t) (E.8) 
Si insertamos las ecuaciones (E.5) y (E.7) en la ecuación (E.8), obtenemos 


i¡Ujeo + aujeoil = Ajetol (E.9) 


Como eli + 0, la ecuación (E.9) se reduce a 


0) 
Aj 
U, = E.11 
7 aw+io; ( ) 


Las ecuaciones (E.6) y (E.11) dan por resultado 


o A; 
Us = Xie 1 = E.12 
7 je a + 10; ( ) 
A 
Expresando a+ io como 
1 a 10; 1 a 0j 
as : ; E > 571 > (E.13) 
a+ io; (a+ioj)(a—=i0) vVa+ me Sa me PE mE 
La ecuación (E.13) se reescribe como 
1 1 1 . 
= [cos dp; et, (E.14) 


, ¡send;] = —==== 
a + 10; Va? + 0% d Va? + 0% 
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donde 
7 
d;= tan | — (E.15) 
a 
Utilizando la ecuación (E.14) en la ecuación (E.12), vemos que 
A) (2) 
X= — ==, dj; = tan “| — (E.16) 


Por lo tanto, la ecuación (E.4) da la solución de la ecuación (E.3) con X; y b; dados por la ecuación (E.16). La 
ecuación de movimiento bajo la fuerza B; cos w;! se expresa como 


¡ Faxj= B¡cos wjt (E.17) 


Suponiendo la solución de estado estable de la ecuación (E.17) en la forma 
xj(t) = Y¡cos(w;t — dj) (E.18) 


las constantes Y; y q, se determinan procediendo como en el caso de la solución de la ecuación (E.3) como 


B; (2) 
Y, = ==, dp; = tan | — (E.19) 
"Vda d 


La solución de estado estable completa (o particular) de la ecuación (4.5) se expresa como 


Xp “Y del 0/0 ll ar) 
FIVa? + w á a 


00 A Ñ wm; 
+ AVE 773 00 uy — tan (2) (E.20) 


donde la ecuación (4.6) da a, Ag, A, B; yo; 


Nota: La suma de las soluciones de estado estable homogénea y particular da la solución total de la ecuación 
(4.5): 


x(t) = xp(t) + xp(t) (E.21) 


donde la ecuación (E.20) da la solución particular y la solución homogénea de la ecuación (4.5) se expresa 
como 


xt) = Ue * (E.22) 


donde C es una constante desconocida que se tiene que determinar utilizando la condición inicial del sistema. 
La solución total se expresa como 


A 00 
x(1) = Cot + ie E NX; sen(wjt — p;) + 270 (ojt = by) (E.23) 
l A 


Y] 
Ejemplo 4.2 
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Cuando se utiliza la condición inicial x(t = 0) = xy en la ecuación (E.23), obtenemos 


Ao [ee] 00 
x= C+-=2> Y Xy send; + Y Y, cos $; (E.24) 
j=1 ojal E 
la cual da 
Ao [0,9] 00 
C=x0- a + NX; sen p; — Y Y, cos bj (E.25) 
1 j=1 j=1 


Por lo tanto, la solución total de la ecuación (4.5) es 
Ao 00 00 
x(t) = E == Y Len; = Y coso, | 
a J=1 : ja” 


A 00 00 
+2 + Y X¡sen(ogt — dy) + YY, cos(uwgt — d) (E.26) 
a j=1 : j=1 Ñ 


Las características de la respuesta del sistema se pueden estudiar si consideramos un tipo más simple de fun- 


ción forzada mediante el ejemplo siguiente. 


Respuesta de un sistema de primer orden 


Determine la respuesta de un sistema resorte-amortiguador, semejante al que se muestra en la figura 4.1(a) con 
la ecuación de movimiento: 


x + 15x =75+ 4,5 cost + 3 sen 51 
Suponga la solución inicial como x(t = 0) = 0. 


Solución: La ecuación de movimiento del sistema está dada por 


x+15x=75+45c0s1 + 3 sen 5t (E.1) 


Primero hallamos la solución de la ecuación diferencial considerando un término forzado a la vez dado en 
el lado derecho de la ecuación (E.1) y luego sumamos las soluciones para determinar la solución total de la 
ecuación (E.1). Para el término constante, la ecuación a resolver es 


+ 15x =75 (E.2) 


La solución de la ecuación (E.2) es x(t) = 7.5/1.5 = 5. Para el término coseno, la ecuación a resolver está 
dada por 


x + 1.5x = 4.5cost (E.3) 


Utilizando la solución de estado estable indicada en la ecuación (E.21) del ejemplo 4.1, expresamos la solución 
de la ecuación (E.3) como 


x(t) = Y cos(t — pp) (E.4) 
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donde 
4.5 4.5 
Y = > 7 = 2.4961 (E.5) 
Vas?+ (1? v325 
y 
1 
$ = cn.) = 0.5880 rad (E.6) 
Asimismo, para el término seno, la ecuación a resolver es 
x + 1.5x = 3 sen 51 (E.7) 


Aplicando la solución de estado estable indicada en la ecuación (E.4) del ejemplo 4.1, expresamos la solución 
de la ecuación (E.7) como 


x(t) = X sen(5t — p) (E.8) 
donde 
X= sl = = 0.5747 (E.9) 
VUas?+ (5 V2725 
y 
d= cn) = 1.2793 rad (E.10) 


Por lo tanto, la suma de las soluciones de las ecuaciones (E.2), (E.3) y (E.7) da la solución particular total de 
la ecuación (E.1): 


x(1) = 5 + 2.4961 cos(1 — 0.5880) + 0.5747 sen(51 — 1.2793) (E.11) 


10 
£,— Función forzada 
ol 
: An Primeros o 
sb; oia dos términos ¿: Los tres términos 


: dex) ¿JA dex(1) 


0 2 4 6 8 10 12 14 16 Figura 4.3 


4.2.2 


Sistemas de 
segundo orden 


ES 
Ejemplo 4.3 
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La función forzada dada por la expresión del lado derecho en la ecuación (E.1) y la respuesta de estado estable 
del sistema dado por la ecuación (E. 11) se muestran gráficamente en la figura 4.3. Los dos primeros términos de 
la respuesta (dados por los primeros dos términos del lado derecho de la ecuación (E.11) también se muestran 
en la figura 4.3. Se ve que el sistema no filtra el término constante. Sin embargo, sí filtra la frecuencia baja 
(término coseno) hasta cierto grado y la alta frecuencia (término seno) a un grado mayor. 


Sométase un sistema de resorte-masa-amortiguador, figura 4.2(a), a una fuerza periódica. Este es un 
sistema de segundo orden porque la ecuación rectora es una ecuación diferencial de segundo orden: 


mx +cx+kx= f(t) (4.7) 


Si la función forzada f(£) es periódica, se puede expresar en la forma de serie de Fourier de modo 
que la ecuación de movimiento se convierta en 


00 


00 
¿7 e cos jat + 21 sen jwt (4.8) 
i= j= 


a 
mi + cx + kx = F(0) => 


La determinación de la solución de la ecuación (4.8) se ilustra en el ejemplo 4.3. 


Respuesta de un sistema de segundo orden sometido 
a una fuerza periódica 


Determine la respuesta de un sistema de resorte-masa-amortiguador sujeto a una fuerza periódica con la ecua- 
ción de movimiento dada por la ecuación (4.8). Suponga las condiciones iniciales como cero. 


Solución: El lado derecho de la ecuación (4.8) es una constante más una suma de funciones armónicas. 
Utilizando el principio de superposición, la solución de estado estable de la ecuación (4.4) es la suma de las 
soluciones de estado estable de las siguientes ecuaciones: 


si ; a 
mx + cx kx = > (E.1) 
mx + cx + kx = a;cos jot (E.2) 
mx + cx + kx = b; sen jwt (E.3) 


Observando que la solución de la ecuación (E.1) está dada por 


ao 
xp(t) => (E.4) 


—2k 


y, utilizando los resultados de la sección 3.4, las soluciones de las ecuaciones (E.2) y (E.3) se expresan, res- 
pectivamente, como 


(a;/k) 
Xp(t) = cos(jwt = pj E.S 
pLt) va — PrRy + Qéjry y G t d;) ( ) 
(b;/k) o 
*At) V( - Proy + (22jry A a 
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[4 
Ejemplo 4.4 


donde 


aj 
db; = tan” (227) (E.7) 


(E.8) 


Por lo tanto, la solución de estado estable completa de la ecuación (4.8) es resultado de 


8 


dns (a,/K) | 
Xplt) a” 2 va = PD? TAS cos(jwt — pj) 


8 


14) sen(jot — dy) (E.9) 
AVIAR 


Se ve por la solución de la ecuación (E.9), que la amplitud y desplazamiento de fase correspondientes al 
término ¡-ésimo dependen de j. Si jw = w,, para cualquier ¡, la amplitud del armónico correspondiente será 
comparativamente grande. Esto será particularmente cierto con valores pequeños de ¡ y 4. Además, a medida 
que ¡j crece, la amplitud se reduce y los términos correspondientes tienden a cero. Por lo tanto, los primeros 
términos breves suelen ser suficientes para obtener la respuesta con una razonable exactitud. 

La solución dada por la ecuación (E.9) indica la respuesta de estado estable del sistema. La parte tran- 
sitoria de la solución que surge de las condiciones iniciales también se puede incluir para hallar la solución 
completa. Para esto tenemos que evaluar las constantes arbitrarias fijando el valor de la solución completa y 
sus derivadas a los valores especificados de desplazamiento inicial x(0) y la velocidad inicial x(0). El resultado 
es una expresión complicada para la parte transitoria de la solución total. 


Vibración periódica de una válvula hidráulica 


En el estudio de las vibraciones de válvulas utilizadas en sistemas de control hidráulico, la válvula y su vástago 
elástico se modelan como un sistema amortiguado de resorte-masa, como se muestra en la figura 4.4(a). Ade- 
más de la fuerza del resorte y de la fuerza de amortiguamiento, existe una presión de fluido sobre la válvula 
que cambia con la cantidad de apertura o cierre de la válvula. Encuentre la respuesta de estado estable de la vál- 
vula cuando la presión en la cámara varía como se indica en la figura 4.4(b). Suponga que k = 2500 N/m, 
c = 10 N-s/m y m = 0.25 kg. 


Solución: La válvula se puede considerar como una masa conectada a un resorte y un amortiguador por un 
lado y sometida a una función forzada F(£) por el otro. La función forzada se expresa como 


F(t) = Ap(t) (E.1) 


donde A es el área de sección transversal de la cámara, dada por 


ar(50y? A 
A = ——= 6257 mm? = 0.0006257r m? (E.2) 
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p(t) = presión, Pa 


diámetro 


(a) 


Figura 4.4 Vibración periódica de una válvula hidráulica. 
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y p(t) es la presión que actúa sobre la válvula en cualquier instante £. Como p(t) es periódica con periodo 7 = 2 
segundos y A es una constante, F(t) también es una función periódica de periodo 7 = 2 segundos. La frecuen- 
cia de la función forzada es w = (27r/7) = 71 rad/s. F(t) se expresa en la forma de una serie de Fourier como 


a 
F(t) =2 + q, cost + a) cos 2wt + Pe. 
2 


+ b¡ senowt + b¿sen2wt + :** 


donde las ecuaciones (4.2) y (4.3) dan a; y b; Como la función F(t) está dada por 


50,000At durante 0 < 1 <= > 
HO > 
50,000A4(2 — £) durante 


los coeficientes de Fourier a; y b; se calculan con ayuda de las ecuaciones (4.2) y (4.3): 
2 1 2 
dy = Al 50,000A!1 dt + ii 50,000A4(2 — £) a = 50,0004 
0 1 


l 2 
2 
a = al 50,00041 cos Tri dt + sn 50,000A(2 — 1) cos mas 
0 1 


2 x 104 


qa 


1 2 
2 
b¡ = 2 / 50,000At sen tdt + / 50,0004(2 — 1) sen modo =0 
0 1 


1 2 
2 
ad) = 2 / 50,000.41 cos 2111 dt + / 50,000A4(2 — 1) cos 2d =0 
0 1 


(E.3) 


(E.4) 


(E.5) 


(E.6) 


(E.7) 


(E.8) 
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1 y) 
2 
b, = a / 50,0004t sen 271 dt + hl 50,0004(2 — 1) sen 2d =0 (E.9) 
0 1 
2 1 2 
a3 = 2 50,000.41 cos 31rt dt + il 50,000A(2 — t) cos amd 
0 1 
2 x 10% 
Ss (E.10) 
9T 
2 1 2 
b3= Al 50,0004t sen 371 dt + / 50,0004(2 — sentar =0 (E.11) 
0 1 
Del mismo modo, obtenemos a, = ag = * = b¿ = b5= b¿ = ... = 0. Considerando sólo los primeros tres 
armónicos, la función forzada se puede escribir de forma aproximada como: 
2 x 10% 2 x 10% 
F(t) = 25,0004 cos wÍ cos 3wf (E.12) 
ar? 97? 


La respuesta de estado estable de la válvula a la función forzada de la ecuación (E.12) se expresa como 


(1 = 25,0004 (2 x 10%4/(km?)) 
d s V(1= 1? + (2r) 


cos(wí — q) 


(2 x 104 /(9km?)) 
V(1 — 9r?)? + (6£r) 


3005 (3w1 — 3) (E.13) 


La frecuencia natural de la válvula está dada por 


k 2500 
0, = = = 100 rad/s (E.14) 
m 0.25 


271 27 
w === ==> = q rad/s (E.15) 
T 2 


y la frecuencia forzada la da 


Por lo tanto, la relación de frecuencia se obtiene: 


109) TR 
r===-——= 0.031416 (E.16) 
00 


On 1 
y la relación de amortiguamiento: 


Cc C 10.0 
¿= = = = 0.2 (E.17) 
C. 2m0w,  2(0.25)(100) 


Los ángulos de fase d, y b3 se calculan como sigue: 


a [ 2£r 
d| = tan . Ñ 5) 


1/2 X 0.2 X 0.031416 
= tan a 
1 — 0.031416? 


) = 0.0125664 rad (E.18) 


EA 
Ejemplo 4.5 
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e 6ír 
pares ( Ss a) 


3 E Xx 0.2 X 0.031416 
= tan 2 
1 — 9(0.031416)? 


) = 0.0380483 rad (E.19) 
De acuerdo con las ecuaciones (E.2) y (E.14) a (E.19), la solución se escribe como 


xp(t) = 0.019635 — 0.015930 cos(7rt — 0.0125664) 
— 0.0017828 cos(37rf — 0.0380483) m (E.20) 


Respuesta total bajo excitación armónica de la base 


Encuentre la respuesta total de un sistema viscosamente amortiguado de un solo grado de libertad sometido a 
excitación armónica de la base con los siguientes datos: m = 10 kg, c = 20 N-s/m, k = 400 N/m, y(t) = 0.05 
sen 51m, xy = 0.02 m, xy = 10 m/s. 


Solución: La ecuación de movimiento del sistema la da (vea la ecuación (3.65): 


mx + cx + kx = ky + cy = kY senot + coY cos wí (E.1) 


Observando que la ecuación (E.1) es semejante a la (4.8) con ay = 0, a, = cwY, b, = kY, y a, =b,=0;1=2, 
3, ..., la respuesta de estado estable del sistema se expresa, utilizando la ecuación (E.9) del ejemplo 4.3, como 


Xplt) = YE = 0 É cos(wt — (1) 4 Ñ sen(wt ") (E.2) 


Para los datos dados, encontramos 


k 4000 
Y = 0.05 m, (w = 5 rad/s, = = = 20 rad/s 
m 10 
e. e = EN 0.05 
r= —=-=—=+*= 0,2), = = = = 0. 
wm, 20 Ce 2Vkm  2V(4000)(10) 
w¿= V1— . w, = 19.975 rad/s 
a = coY = (5) (0.05) = b; = kY = (4000) (0.05) = 200 


) = 0.02666 rad 


bn E 


Va=?p+ ar? - Va 025 


fa (0.05) (0.25) 
- (0.25) 


+ (2(0.05) (0.25))? = 0.937833. 


344 Capítulo 4 Vibración en condiciones forzadas 
Enseguida se da la solución de la ecuación homogénea (vea la ecuación 2.70)): 


xp(1) = Xpe ¿91 cos (wat — do) = Xpe * cos (19.9751 — by) (E.3) 


donde X, y H, son constantes desconocidas. La solución total se puede expresar como la superposición de 
Xp (6) y Xp (0) como 


= 1 5 200 
x(1) = Xpge * cos(19.975t — by) + 0.937833 pa cos(5t — 1) + 10 sen(51 ”) 


= Xye * cos(19.9751 — dp) + 0.001333 cos(51 — 0.02666) 
+ 0.053314 sen(51 — 0.02666) (E.4) 


donde las incógnitas X, y H¿ se pueden hallar a partir de las condiciones iniciales. La velocidad de la masa se 
expresa con la ecuación (E.4) como 


de 
dt 


x(t) (1) = —=Xye * cos(19.9751 — bp) — 19.975Xpe * sen(19.975t — dy) 


— 0.006665 sen(51 — 0.02666) + 0.266572 cos (51 — 0.02666) (E.5) 


Utilizando las ecuaciones (E.4) y (E.5), encontramos 


xp = x(1 = 0) = 0.02 = X¿ cos by + 0.001333 cos(0.02666) — 0.053314 sen(0.02666) 


o 
Xy cos by = 0.020088 (E.6) 
y 
xo =x(1=0) =10 Xy cos dy + 19.975 Xy sen dy 
+ 0.006665 sen(0.02666) + 0.266572 cos (0.02666) 
O 


— Xp cos dy + 19.975 sen dy = 9.733345 (E7) 


La solución de las ecuaciones (E.6) y (E.7) da por resultado X= 0.488695 y db = 1.529683 rad. Por lo tanto, 
la respuesta total de masa sometida a excitación de la base, en metros, está dada por 


x(t) = 0.488695e * cos (19.9751 — 1.529683) 
+ 0.001333 cos (51 — 0.02666) + 0.053314 sen(51 — 0.02666) (E.S) 


Nota: La ecuación (E.8) se traza en el ejemplo 4.32. 
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En algunos casos, la fuerza que actúa en un sistema puede ser bastante irregular y se puede determi- 
nar sólo experimentalmente. Ejemplos de tales fuerzas incluyen las fuerzas inducidas por el viento 
y los sismos. En esos casos, las fuerzas estarán disponibles en forma gráfica y no se puede encontrar 
ninguna expresión analítica para describir F(£). En ocasiones, el valor de F(t) puede estar disponible 
sólo en algunos puntos discretos f;, £,, ..., ty. En todos los casos es posible encontrar los coeficientes 
de Fourier por medio de un procedimiento de integración numérica, como se describe en la sección 
1.11. Si F,, F,, ..., Fy indica los valores de F(t) en t;, £,, ..., £y, respectivamente, donde N implica un 
número par de puntos equidistantes en un periodo r(7 = NA£), como se muestra en la figura 4.5, la 
aplicación de la regla trapezoidal [4.1] da por resultado 


9 N 
a=>>+F (4.9) 
N2 ' 
2% 2j1t; 
ana Ecos => j=1,2,... (4.10) 
yo 2 mt; 
bj = 35 2, Fisen E j=1,2,... (4.11) 


Una vez conocidos los coeficientes de Fourier aq, a; y b;, la respuesta de estado estable del sistema 
se determina utilizando la ecuación (4.9) con 


r=|[L (4.12) 
TO 


FEO) 


Figura 4.5 Una función forzada irregular. 


B| 
Ejemplo 4.6 Vibración de estado estable de una válvula hidráulica 


Encuentre la respuesta de estado estable de la válvula del ejemplo 4.4 si las fluctuaciones de presión en la 
cámara son periódicas. A continuación se dan los valores de presión medidos a intervalos de 0.01 segundos 
en un ciclo. 
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Tiempo, £, |0 0.01 (0.02 [0.03 (0.04 (0.05 0.06 [0.07 [0.08 [0.09 (0.10 0.11 [0.12 
(segundos) 

p¡= p(t) 0 20 34 42 49 53 70 60 36 22 16 7 0 
(kN/m2 


Solución: Como las fluctuaciones de presión sobre la válvula son periódicas, el análisis de Fourier de los 
datos de presión dados en un ciclo da 


p(t) = 34083.3 — 26996.0 cos 52.361 + 8307.7 sen 52.361 
+ 1416.7 cos 104.721 + 3608.3 sen 104.721 
— 5833.3 cos 157.081 — 2333.3 sen157.081 + ... N/m? EL 


(Vea el ejemplo 1.20). Otras cantidades necesarias para el cálculo son 


a eN 


w= = —— = 52,36 rad/s 
T 0.12 
w, = 100 rad/s 
109) 
r= — = 0.5236 
0 
¿=0.2 
A= 0.0006257r m? 
2¿r 2 Xx 0.2 X 0.5236 
| = tan , ,) = al a ) = 16.1 
=P 1 — 0.5236 
Ar 4 Xx 0.2 X 0.5236 
bd) = tan a = tan! TA ES 
1 — 47? 1 — 4 Xx 0.5236? 
6ír 6 Xx 0.2 X 0.5236 
$3 = tan . > tan”! 2 | = 723.18" 
1 — 9r 1-9 X 0.5236 


La respuesta de estado estable de la válvula se expresa, utilizando la ecuación (E.9) del ejemplo 4.3, como 


] _ 34083.3A (26996.0A /k) Ñ 
Xplt) A VE (52.361 — q) 
(8309.74 /k) o / 
Aa 
(1416.74 /k) 
vV( — 4Ard? + (cry cos(104.721 — 4) 
(3608.34 /k) 
Va = 4r?y + (4zry sen(104.72t — (2) 
(5833.34 /k) 
VU = 97 + (6try cos(157.081 — (3) 
(2333.3A/k) 


157.081 — 
Va — 92)? + (62ry? pe e 
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Hemos visto que las fuerzas periódicas de cualquier forma de onda general se pueden representar me- 
diante series de Fourier como una superposición de componentes armónicos de varias frecuencias. 
La respuesta de un sistema lineal se encuentra superponiendo la respuesta armónica a cada una de 
las fuerzas de excitación. Cuando la fuerza de excitación F(f) es no periódica, como la producida 
por la onda expansiva de una explosión, se requiere un método diferente de calcular la respuesta. Se 
pueden utilizar varios métodos para hallar la respuesta del sistema a una excitación arbitraria. Al- 
gunos de estos métodos son los siguientes: 


Representar la excitación por medio de una integral de Fourier. 

Utilizar el método de integral de convolución. 

Utilizar el método de transformadas de Laplace 

Integrar numéricamente las ecuaciones de movimiento (solución numérica de ecuaciones dife- 
renciales). 


Pena 


En las siguientes secciones expondremos los métodos 2, 3 y 4. (Los métodos numéricos también se 
consideran en el capítulo 11 en el sitio web de este libro). 


Por lo común, la magnitud de una fuerza de excitación no periódica varía con el tiempo; actúa 
durante un periodo especificado y luego cesa. La forma más simple es la fuerza impulsiva, la cual 
es de una gran magnitud F y actúa durante un tiempo muy corto Af. Por la dinámica sabemos que 
el impulso se puede medir si se encuentra el cambio de momento (o cantidad de movimiento) del 
sistema que provoca [4.2]. Si x, y x, indican las velocidades de la masa m antes y después de la 
aplicación del impulso, tenemos 


Impulso = FAt = mx, — mx; (4.12) 


Designando la magnitud del impulso FAt como F, podemos escribir, en general, 


t+At 
F = ll F dt (4.13) 
t 


Un impulso unitario que actúa en £ = O(f) se define como 
t+At 
f= im, | Fdt=Fdt=1 (4.14) 
1 


Se ve que para que F dt tenga un valor finito, F tiende a infinito (puesto que dr tiende a cero). 
El impulso unitario, f= 1, que actúa en £ = O, también se indica por medio de la función delta 
Dirac como 


F=f08(1) =6(1) (4.15) 
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y el impulso de magnitud F, que actúa en £ = 0, se indica como! 


F =F3(t) (4.16) 


Primero consideramos la respuesta de un sistema de un solo grado de libertad a una excitación de 
impulso; este caso es importante al estudiar la respuesta ante excitaciones más generales. Considere 
un sistema de resorte-masa viscosamente amortiguado sometido a un impulso unitario en £ = 0, 
como se muestra en las figuras 4.6(a) y (b). Para un sistema no amortiguado, la solución de la 
ecuación de movimiento 


mx+cx+kx=0 (4.17) 

la da la ecuación (2.72) como 

xo + L0,x 
x(1) = e (so cos Wwyl + lo + Loro sen os) (4.18) 
w4 
donde 
Fa E (4.19) 
2mo0, 


2 
== e E ) (4.20) 


E (4.21) 


x(1) = 8g(1) 


F(0) 
(a) (b) (c) 


Figura 4.6 Un sistema de un solo grado de libertad sometido a un impulso. 


El impulso unitario, f, que actúa en £ = O, también se indica por medio de la función delta Dirac, ó(+). Las propiedades de 
la función delta Dirac en el tiempo t = 7, indicada como ó(t — 7), son 


0t=7)=0 parat Ar; 
/ o(t — 7) dt = 1, / O(t — T)F(t) dt = F(7) 


donde O < 7 < 09, Por lo tanto, un impulso de magnitud F, que actúa en £ = 7 se puede indicar como F(t) = FS(t — 7). 
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Si la masa está en reposo antes de que se aplique el impulso unitario (x= x = 0 parar <0o0en 
t = 07), obtenemos, de la relación de impulso-cantidad de movimiento, 


Impulso =f = 1 =mx(t = 0) — mx(t= 0) =mxg (4.22) 


Por lo tanto, las condiciones iniciales están dadas por 


x(1=0)=xp=0 (4.23) 
1 
x(1=0)=x0 (4.24) 
De acuerdo con las ecuaciones (4.23) y (4.24), la ecuación (4.18) se reduce a 
e ¿ont 
t) = glt) = t 4.25 
x0 =8(0) = Fo, seno (425) 


La ecuación (4.25) da la respuesta de un sistema de un solo grado de libertad a un impulso unitario, 
la cual también se conoce como función de respuesta de impulso, simbolizada por g(t). La función 
g(r), ecuación (4.25), se muestra en la figura 4.6(c). 
Si la magnitud del impulso es F' en lugar de la unidad, la velocidad inicial xy es F/m y la res- 
puesta del sistema se convierte en 
Fe con! 


x(1) = 7 sen w¿t = Fg(t) (4.26) 
a 


Si el impulso F se aplica en un tiempo arbitrario £ = 7, como se muestra en la figura 4.7(a), modift- 
cará la velocidad cuando £ = 7 por una cantidad F /m. Suponiendo que x = O hasta que se aplica el 
impulso, la ecuación (4.26) da el desplazamiento x en cualquier tiempo subsiguiente f, provocado 


F(0) 


Figura 4.7 Respuesta de impulso. 
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por un cambio de la velocidad en el tiempo 7, con £ reemplazado por el tiempo transcurrido después 
de la aplicación del impulso; es decir, £ — 7. Por lo tanto, obtenemos 


x(t) = Fg(t— 7) (4.27) 
Esto se muestra en la figura 4.7(b). 


pl 
Ejemplo 4.7 Respuesta de una estructura sometida a impacto 


En la prueba de vibración de una estructura se utiliza un martillo de impacto con una celda de carga para 
medir la fuerza del impacto, como se muestra en la figura 4.8(a). Suponiendo que m = 5 kg, k = 2000 N/m, 
c = 10 N-s/m y F' = 20 N-s, encuentre la respuesta del sistema. 


Solución: Con los datos conocidos podemos calcular 


Fr 2000 rad p=. c 10 50s 
On = = = rad/s, = = = —= "e 
" Nm e Ce 2Vkm  2V/2000(5) 
wa = V1— o, = 19.975 rad/s 


Suponiendo que se da el impacto en el instante £ = O, obtenemos (con la ecuación (4.26)) la respuesta del 
sistema como 


ar ¿0 t 


sen (¿1 
moy 


20 


= 2 — g7 0.0520) Sen 19.9751 = 0.20025e * sen 19.9751 E.1 
(5) (19.975) * dd e Ñ an 


Nota: La gráfica de la ecuación (E.1) se muestra en el ejemplo 4.33. 


Señal de la celda 
de carga, >x() 
F(0) de 


55555 


Martillo 
de impacto k k 
2 2 
F(0) 
F 
0 


Figura 4.8 Prueba estructural 
empleando un martillo de 
impacto. 
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A 
Ejemplo 4.8 Respuesta de una estructura sometida a un doble impacto 
En muchos casos, impartir sólo un impacto a la estructura con un martillo de impacto es difícil. En ocasiones 
ocurre en un segundo impacto después del primero, como se muestra en la figura 4.8(b), y la fuerza aplicada, 
F(t), se expresa como 
F(t) = F¡ Ó(t) + F,8(t — 7) 
donde (+) es la función delta Dirac y 7 indica el tiempo entre dos impactos de magnitudes F, y F,. Para una 
estructura con m = 5 kg, k = 2000 N/m, c = 10 N-s/m y F(+) = 204(1) + 106(1+—0.2) N, encuentre la respuesta 
de la estructura. 
Solución: Con los datos conocidos, hallamos que w,, = 20 rad/s (vea la solución del ejemplo 4.7), £ = 0.05 y 
w¿= 19.975 rad/s. La ecuación (E.1) del ejemplo 4.7 da la respuesta producida por el impulso F, Ó(1), mientras 
que la respuesta producida por el impacto F, Ó(t — 0.2) se determina con las ecuaciones (4.27) y (4.26) como 
e fon(t=7) 
x2(t) e F, ———— sen q (t = 7) (E.1) 
muq 
Para 7 = 0.2, la ecuación (E.1) se escribe como 
x(t) = 10 ¿-00s(20)(-02) sen19.975(1 — 0.2) 
(5) (19.975) 
= 0.100125e ("202 sen19.975(1 — 0.2); 1> 0.2 (E.2) 
Utilizando la superposición de las dos respuestas x, (1) y x,(t), la respuesta a consecuencia de dos impactos, en 
metros, se expresa como 
0.20025e 'sen19.9751,0=<1=<0.2 
x(t) = =1 - (10.2) _ : (E.3) 
0.20025e ' sen19.975t + 0.100125e sen19.975(1 — 0.2); 1 > 0.2 
Nota: La gráfica de la ecuación (E.3) se muestra en el ejemplo 4.33. 
Ml 
4.5.2 Ahora consideramos la respuesta del sistema sometido a una fuerza externa arbitraria F(£), mostra- 


Respuesta a 
una condición 
forzada 
general 


da en la figura 4.9. Se puede suponer que esta fuerza se compone de una serie de impulsos de mag- 
nitud variable. Suponiendo que en el tiempo 7, la fuerza F(7) actúa en el sistema durante un corto 
periodo de tiempo Ar, el impulso que actúa en el tiempo £ = 7 es F(7) Ar. En cualquier tiempo t, 
el tiempo transcurrido a partir del impulso es £ — 7, de modo que la ecuación (4.27) da la respuesta 
del sistema en el tiempo 1 debido a este impulso solo con F = F(r) Ar: 


Ax(t) = F(r) Ar g(t — 7) (4.28) 


La respuesta total en el tiempo £ se encuentra sumando todas las respuestas producidas por los im- 
pulsos elementales que actúan en todos los tiempos 7: 


x(t) = > Fímeg(t — 7) Ar (4.29) 
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4.5.3 


Respuesta a 
excitación de 
la base 


FO 


Figura 4.9 Función forzada arbitraria (no periódica). 


Si Ar = 0 y reemplazamos la suma por la integración, obtenemos 
t 
x(1) = [ros = T)dT (4.30) 
0 


Sustituyendo la ecuación (4.25) en la ecuación (4.30), obtenemos 


1 1 
x(1) = — | Fett seno (t — 7) dr (4.31) 
moza .Jo 


la cual representa la respuesta de un sistema subamortiguado de un solo grado de libertad a la ex- 
citación arbitraria F(t). Observe que la ecuación (4.31) no considera el efecto de las condiciones 
iniciales del sistema, porque se supone que la masa está en reposo antes de la aplicación del impul- 
so, como lo implican las ecuaciones (4.25) y (4.28). La integral en la ecuación (4.30) o ecuación 
(4.31) se conoce como integral de convolución o de Duhamel. En muchos casos la función F(t) 
tiene una forma que permite una integración explícita de la ecuación (4.31). Si tal integración no es 
posible, podemos evaluarla numéricamente sin mucha dificultad, como se ilustra en la sección 4.9 
en el capítulo 11. En la referencia [4.6] se da una discusión elemental de la integral de Duhamel en 
el análisis de vibración. 


Si un sistema de resorte-masa-amortiguador se somete a una excitación de la base arbitraria descrita 
por su desplazamiento, velocidad o aceleración, la ecuación de movimiento se expresa en función 
del desplazamiento relativo de la masa z = x— y como sigue (vea la sección 3.6.2): 


mz + cz + kz= —my (4.32) 

Ésta es semejante a la ecuación 
mx +cx+ kx =F (4.33) 
con la variable z reemplazando a x y el término —my reemplazando la función forzada F. Por con- 


siguiente todos los resultados derivados para el sistema excitado por una fuerza son aplicables al 
sistema excitado por la base también para z cuando —m y reemplaza al término F. Para un sistema 


| 
Ejemplo 4.9 
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no amortiguado sometido a excitación de la base, el desplazamiento relativo se determina con la 
ecuación (4.31): 


1 
z(t) = il y (me 4onti=7) senwy(t — 7) dr (4.34) 
0 


04 


Fuerza gradual sobre una máquina compactadora 


En la figura 4.10(a) se muestra una máquina compactadora, modelada como un sistema de un solo 
grado de libertad. La fuerza que actúa en la masa m (m incluye las masas del pistón, la plataforma 
y el material que se está compactando) debido a una aplicación repentina de la presión se puede 
idealizar como una fuerza gradual, como se muestra en la figura 4.10(b). Determine la respuesta 
del sistema. 


E(0) 


(b) 


F(0) x(t) 


= Pistón 


=— Cilindro 


S Material que se 
| me está compactando (1) 


H— Plataforma 


(c) 


K 
2 


bo 
oa 5 


Figura 4.10 Fuerza gradual aplicada a una máquina compactadora. 
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EA AA 
Ejemplo 4.10 


Solución: Dado que la máquina compactadora se modela como un sistema de masa-resorte-amortiguador, 
el problema es encontrar la respuesta de un sistema amortiguado de un solo grado de libertad sometido a una 
fuerza gradual. Observando que F(1) = F, podemos escribir la ecuación [4.31] como 


t 
x(1) = / e Lon (7) senwg(t — 7) dí 
0 


_ Fo tata (e senoy(t — 7) + 0/COs wy(t — al 


(Lon)? + (04)? 


al, z - ¿cont cos(wgt — ”) (E.1) 
k vV] = 2 


donde 


E ¿ 
$ = tan (>) (E.2) 


Esta respuesta se muestra en la figura 4.10(c). Si el sistema es no amortiguado (¿ = 0, w¿ = 0,), la ecuación 
(E.1) se reduce a 


Eo 
x(1) = ll — COS Wpt] (E.3) 


La ecuación (E.3) se muestra gráficamente en la figura 4.10(d). Se ve que si la carga se aplica de forma ins- 
tantánea a un sistema no amortiguado, se obtendrá un desplazamiento máximo de dos veces el desplazamiento 
estático, es decir, Xmáx = 2Fp/Kk. 


Fuerza gradual aplicada con demora 


Encuentre la respuesta de la máquina compactadora que se muestra en la figura 4.10(a) cuando se somete a la 
fuerza mostrada en la figura 4.11. 


Solución: Dado que la función forzada se inicia en £ = f, en lugar de en £ = O, la respuesta se obtiene con la 
ecuación (E.1) del ejemplo 4.9 reemplazando t por £ — ty. Esto da 


Fo 7 = = 

x(1) = V1I-=¿-= ono) cosfwg(t — to) — by (E.1) 
kV1-=2 : 

Si el sistema es no amortiguado, la ecuación (E.1) se reduce a 


Fo 
x(t) = ¿Ú — cos w(t — to)] (E.2) 


to Figura 4.11 Fuerza gradual aplicada con una demora. 
A 
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ASA] 
Ejemplo 4.11 Carga pulsante rectangular 


Si la máquina compactadora de la figura 4.10(a) se somete a una fuerza constante sólo durante el tiempo 
0 = 1 <= ty (figura 4.12a), determine la respuesta de la máquina. 


Ft) 
Fo 
0 t 
lo 
(a) 
Fi(t) Pt) 
+F, 
lo 
0 t + 0 t 


0.15 


to > 2 (ty = 1.5) 


0.1 
7 
ly < z (tp = 0.1) 


0.05 


x(1) 


0.05 


(c) 


Figura 4.12 Respuesta ocasionada por una carga pulsante. 
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AAA] 
Ejemplo 4.12 


Solución: La función forzada dada, F(t), se puede considerar como la suma de una función escalonada F¡(1) 
de magnitud + F que se inicia en £ = O y una segunda función escalonada F,(1) de magnitud —F, que se inicia 
en el tiempo £ = f como se muestra en la figura 4.12(b). 


Por lo tanto, la respuesta del sistema se obtiene restando la ecuación (E. 1) del ejemplo 4.10 de 
la ecuación (E.1) del ejemplo 4.9. Esto da 


Fo E ¿ont 


da Iit=E 


eos (og — $) + Loto cos[wg(t — tp) — a (E.1) 


con 


_ ¿ 
= tan (E.2) 
ño) an ES =) 


Para ver gráficamente la respuesta de vibración, consideramos el sistema como no amortiguado, de modo que 
la ecuación (E.1) se reduce a 


Fo 
x(t) = Los wn[t — tp) — cos e] (E.3) 


La respuesta se muestra en la figura 4.12(c) para dos anchos de pulso diferentes de f¿ para los siguientes datos 
(problema 4.90): m = 100 kg, c = 50 N-s/m, k = 1200 N/m y F, = 100 N. Las respuestas serán diferentes en 
los dos casos ty < 7,/2 y ty > 7,,/2, donde 7,, es el periodo natural no amortiguado del sistema. Si ty > 7,/2, 
el pico será mayor y ocurrirá durante la era de vibración forzada (es decir, durante 0 a £¿) mientras que el pico 
será menor y ocurrirá en la era de vibración residual (es decir, después de ty) si ty > 7,,/2. En la figura 4.12(c), 
T,, = 1.8138 s y el pico correspondiente a t, = 1.5 s es aproximadamente seis veces mayor que el de ft, = 0.1 s. 


Máquina compactadora sometida a una carga lineal 


Determine la respuesta de máquina compactadora que se muestra en la figura 4.13(a) cuando se aplica una 
fuerza lineal variable (mostrada en la figura 4.13(b) al movimiento de la leva. 


Solución: La fuerza lineal variable que se muestra en la figura 4.13(b) se conoce como la función rampa. Esta 
función forzada se puede representar como F(7) = ÓF : 7, donde dF indica la tasa de incremento de la fuerza 
F por unidad de tiempo. Sustituyendo ésta en la ecuación (4.31), obtenemos 


t 
x(1) = — | re ¿ent senoy(t — 7) dí 


Í 
/ e fonli=r) senog(t — 7) (—d7) 
0 


muq 


Estas integrales se evalúan y la respuesta se expresa como sigue: 


SF 2 2 == Za)? 
x(1) = l E 26 ap | ¿ COS Wwyl e > Con sen yt (E. 1) 
k 0, Oy 0704 


Y AAA 
Ejemplo 4.13 
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Movimiento 
de la leva 


Leva 


Seguidor 


| F(t) 
S Material 
A m 2 
que se está compactando 


x(0) k— Plataforma 


k/2 


E) E) 


Figura 4.13 Máquina compactadora 
sometida a una fuerza lineal. 


(b) 


(Vea el problema 4.28). Para una adaptación del sistema, la ecuación (El) se reduce a 


SF 
x(t) = E cont — sent] (E.2) 


La figura 4.13(c) muestra la respuesta dada por la ecuación (E.2). 


Carga explosiva en la estructura de un edificio 


Una estructura de edificio se modela como un sistema no amortiguado de un solo grado de libertad (figura 
4.14(a)). Encuentre la respuesta de la estructura si se somete a una carga explosiva representada por el pulso 
triangular mostrado en la figura 4.14(b). 


Solución: La función forzada está dada por 


F(r) ml -2) paa0=T<t (E.1) 
0 


F(T)=0 para T > (E.2) 
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x(t) F(t) 
Fo 
t 
0) to ' có 
Figura 4.14 Estructura de un edificio 
(a) (b) sometida a una carga explosiva. 


t 


x(1) =— |] F(7) seno,(t — 7)d7 (E.3) 


Respuesta durante O <= t <= ty: Utilizando la ecuación (E.1) para F(7) en la ecuación (E.3) da 


Po f T 
x(1) = a 1 [sen 0, f COS WT — COS w,f senw,T] d(w,T) 
mo; Jo lo 
Fo ¡ T 
= — sen yt 1 — — | cos w,7*d(w,T) 
k 0 Lo 
Fo ' T 
— — COS (y! 1 —— | seno,T*d(w,T) (E.4) 
k 0 Lo 
Observando que la integración por partes da 
1 
TCOS 0,T*d(Ww,T) = T SEN w,T + — COS 0,7 (E.5) 
n 
y 
1 
TSENOw,T*d(W,T) = —T COS 0,T + — Senw,T (E.6) 
n 
La ecuación (E.4) se escribe como 
Fo t 1 1 
x(1) = 3 seno,f | seno,f sent COS Wwyf + 
k to nto onto 
t 1 
— COS pt | — COS wtf +14 COS Wyl sen yt (E.7) 
0 Ono 


Simplificando esta expresión, obtenemos 


Él t il 
x(1) = E — — — COS (pt + nor (E.8) 
k Lo Onto 
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Respuesta durante t > t,: En este caso también utilizamos la ecuación (E.1) para F(7), pero el límite superior 
de integración en la ecuación (E.3) será ty, dado que F(7) = O durante 7 > tp. Por lo tanto, la respuesta se en- 
cuentra a partir de la ecuación (E.7) estableciendo £ = f dentro de los paréntesis rectangulares. De esto resulta 


Fo 
koto 


x(0) 


Ñ — Cos 0tp) seno! — (0wyty — seno,ytp) cos e] (E.9) 


==] 
Ejemplo 4.14 


La gráfica que muestra la variación de la respuesta máxima (desplazamiento, velocidad, acelera- 
ción o cualquier otra cantidad máxima) con la frecuencia natural (o periodo natural) de un sistema 
de un solo grado de libertad a una función forzada especificada se conoce como espectro de res- 
puesta. Dado que la respuesta máxima se traza contra la frecuencia natural (o periodo natural), el 
espectro de respuesta da la respuesta máxima de todos los posibles sistemas de un solo grado de 
libertad. El espectro de frecuencia se utiliza ampliamente en el diseño de ingeniería sísmica [4.2, 
4.5]. Un repaso de literatura reciente sobre espectros de respuesta de choque y sísmica se da en la 
referencia [4.7]. 

Una vez disponible el espectro de respuesta correspondiente a una función forzada especifica- 
da, simplemente tenemos que conocer la frecuencia natural del sistema para determinar su respues- 
ta máxima. El ejemplo 4.14 ilustra la construcción de un espectro de respuesta. 


Espectro de respuesta de un pulso senoidal 


Encuentre el espectro de respuesta no amortiguada para la fuerza pulsante senoidal mostrada en la figura 
4.15(a) utilizando las condiciones iniciales x(0) = x(0) = 0. 


ca 


FE(t) 


%) 
0. 05 10 15 20 25 30 35 (: 
(b) 


Figura 4.15 Espectro de respuesta debido a un pulso senoidal. 
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Solución: 


Método: Encuentre la respuesta y exprese su valor máximo en función de su periodo natural. La ecuación de 
movimiento de un sistema no amortiguado se expresa como 


. F Lt 0=t<f 
mi + kx = F(t) = pp a 0 (EL) 
e] 0 


donde 


T 
pe (E.2) 
Lo 


La solución de la ecuación (E.1) se obtiene superponiendo la solución homogénea x,(t) y la solución particular 
Xp (0) como 


x(t) = xo(t) + xp(1) (E.3) 


Es decir, 


Él 
x(1) = Acos w,t + Bsenow,t + == sen wí (E.4) 
k — mo 


donde A y B son constantes y w, es la frecuencia natural del sistema: 


27 k 
n == == (E.S) 


Tn m 


Aprovechando las condiciones iniciales x(0) = x(0) = O en la ecuación (E.4), podemos determinar las cons- 
tantes A y B como 


Fw 
A=0,  B=-—_— ES) 
wm, (k — mo”) 


Por lo tanto, la solución es 


Fo /k 
x(1) = E sent — Lo) 0 


=1t=ft (E.7) 
1-S (w/0,) On 
la cual se reescribe como 
x(1) 1 art Ta 2711 
= ——————9 Sen-— — —Sen—— p, 0=t=tp (E.8) 
Ost qe 2 lo 210 Tn 
1 pRER pin 
2to 
donde 
Fo 
Ost = 3 (E.9) 


La solución dada por la ecuación (E.8) es válida sólo durante el periodo de aplicación de la fuerza, 0 = 1 = fp. 
Dado que no hay ninguna fuerza aplicada durante £ > £¿, la solución se expresa como una solución de vibración 
libre: 


x(1) = A' cos opt + B' senoyt, 1>l (E.10) 


4.6.1 
ERA 


Espectro de 
respuesta para 
excitación de 
la base 
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donde las constantes A” y B' se encuentran utilizando los valores de x(1 = fp) y x(t = tp), dados por la ecuación 
(E.8), como condiciones iniciales durante la duración £ > ty. Esto da 


Ta 2 to 
x(t=tp)=a sen = A' cos Wwytpy + B' senwto (E.11) 
2to Ta 


] To T 27111 
xX(t=1t)=a cos 


to to Tn 
= —0,A' seno, + 0,B' cos w,t (E.12) 
donde 
0 
a = == (E.13) 


2to0 


Las ecuaciones (E.11) y (E.12) se pueden resolver para encontrar A' y B' como 


Qu , ar 
A' = oz to, B' = pl + cos Wwptg] (E.14) 
nO nO 


Las ecuaciones (E.14) se pueden sustituir en la ecuación (E.10) para obtener 


x(t Tn Í, l 
(0) = (7/10) seno A a ) sen 277 a | 1=t (E.15) 
8. Tn Tn Tn 

21 as (a/20) 


Las ecuaciones (E.8) y (E.15) dan la respuesta del sistema en forma no dimensional; es decir, x/9,,, se expresa 
en función de £/7,. Por lo tanto, para cualquier valor especificado de f¿/7,,, se puede determinar el valor máxi- 
mo de x/9,,; Cuando este valor máximo de x/0,,, se traza contra ty /7,, da el espectro de respuesta mostrado 
en la figura 4.15(b). Se observa que el valor máximo de (X8.:1)máx = 1.75 ocurre en un valor de tp/7, =0.75. 


máx 


En el ejemplo 4.14, la fuerza de entrada es simple y por consiguiente se obtuvo una solución de 
forma cerrada para el espectro de respuesta. Sin embargo, si la fuerza de entrada es arbitraria, po- 
demos determinar el espectro de respuesta sólo numéricamente. En ese caso, se utiliza la ecuación 
(4.31) para expresar la respuesta pico de un sistema no amortiguado de un solo grado de libertad 
producida por una fuerza de entrada arbitraria F(t) como 


t 


=-—— | F(7) seno, (t — 7) dr (4.35) 


máx mon Jo máx 


En el diseño de maquinaria o estructuras sometidas a un sacudimiento del suelo, como el provocado 
por un sismo, es útil el espectro de respuesta correspondiente a la excitación de la base. Si la base 
de un sistema amortiguado de un solo grado de libertad se somete a una aceleración y (£), la ecua- 
ción (4.32) da la ecuación de movimiento en función del desplazamiento relativo z = x— y, y la 
ecuación (4.34) da la respuesta z(t). En el caso de un sacudimiento del suelo, se suele utilizar el 
espectro de respuesta de velocidad. Los espectros de desplazamiento y aceleración se expresan 
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entonces en función del espectro de velocidad. Para un oscilador armónico (un sistema no amorti- 
guado sobre la vibración libre), nos percatamos que 


Xlmáx = 0% Í máx (4.36) 


Alda = tela (4.37) 


Por lo tanto, los espectros de aceleración y desplazamiento S,, y S se obtienen en función del es- 
pectro de velocidad ($): 


S 
Sa =>, Sa 5 OS y (4.38) 


Para considerar amortiguamiento en el sistema, si suponemos que el desplazamiento máximo 
relativo ocurre después de que ha pasado el pulso de sacudimiento o choque, el movimiento sub- 
siguiente debe ser armónico. En ese caso podemos utilizar la ecuación (4.38). La velocidad ficti- 
cia asociada con este movimiento armónico aparente se llama pseudovelocidad y su espectro de 
respuesta, S,, se llama pseudoespectro. Los espectros de velocidad se utilizan extensamente en 
análisis de sismos. 

Para encontrar el espectro de velocidad relativa, diferenciamos la ecuación (4.34) y obte- 


nemos? 
1 ¡A 
0) == | (re t0ne [go sencog(t — 1) 
Wa Jo 
+ ¿Cos w¿(t — 7)] dí (4.39) 


La ecuación (4.39) se reescribe como 


L0pt 
20) = F==VP? + 0 sen(ogt — b) (4.40) 
1=¿£ 
donde 
Í 
P= / y(r) econ! cos w¿T dr (4.41) 
0 
13 
O = ml Y(r)et%n sen gr dr (4.42) 
0 
Ye 


(4.43) 


a es es 2) 
(P£=0V 1 =P) 


2La siguiente relación se utiliza para derivar la ecuación (4.39) a partir de la ecuación (4.34): 


E F(t,7) dr = [eo Tdr + f(t,7)l7=, 


y ot 


DN 
Ejemplo 4.15 


4.6 Espectro de respuesta 


El espectro de respuesta de velocidad, S,,, se obtiene de la ecuación (4.40): 


e Lont 
Sy = 2(0) máx = PAR OS 
1 — £ máx 
Por lo tanto, los espectros de pseudorrespuesta están dados por 
S, ; sd 
Sa E laleás E Sy E Eres Sa = ll enás => OpSy 


Tanque de agua sometido a aceleración de la base 
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(4.44) 


(4.45) 


El tanque de agua mostrado en la figura 4.16(a) se somete a una aceleración del suelo linealmente variable 
como se muestra en la figura 4.16(b) debido a un sismo. La masa del tanque es m, la rigidez de la columna 
es k y el amortiguamiento es insignificante. Halle el espectro de respuesta correspondiente al desplazamiento 


relativo z = x — y, del tanque de agua. 


Solución 


Método: Modele el tanque de agua como un sistema no amortiguado de un solo grado de libertad. Determine 


el desplazamiento máximo relativo del tanque y expréselo como una función de w,,. 
La aceleración de la base se puede expresar como 


.. E Í 
y(0) — Ymáx ( = 2) durante O =<tf< 2to 
0 


JN =0 durante 1 > 2t) 


Tanque de agua m y) 


Y máx 


Columna, k ——————> 


SS 


——> y(0) 


(a) (b) 


Figura 4.16 Tanque de agua sometido a movimiento de la base. 


(E.1) 


(E.2) 
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Respuesta durante O = t <= 2f,: Sustituyendo la ecuación (E.1) en la ecuación (4.34), la respuesta se expresa, 
para un sistema no amortiguado, como 


z(t) = Eme | / ( NN 2) 


(sen 0, f COS 0, T — COS WpÍ Sen WT) ér (E.3) 


Esta ecuación es la misma que la ecuación (E.4) del ejemplo 4.13 excepto que (—Ymáx) aparece en lugar de 
F¿/m. Por consiguiente, z(1) se escribe, utilizando la ecuación (E.8) del ejemplo 4.13, como 


Yná t 1 
z(t) = E 1 COS (0,1 + —— sen wtf (E.4) 
0, Lo onto 
Para encontrar la respuesta máxima zx, establecemos 
. Ymáx 
de) == 7 | 71 + 0rtp sent + cos wpt | =0 (E.5) 
10; 


Esta ecuación da el tiempo 1 


> 21 cual OCULTE Zmáx: 


2 
tn = — tan (onto) (E.6) 


n 


Sustituyendo la ecuación (E.6) en la ecuación (E.4) se puede encontrar la respuesta máxima del tanque: 


Ymáx £m 1 
Zmáx >|! COS Wptyy + —— SEN Opt; (E.7) 
w Lo Onto 


n 


Respuesta durante t > 2£y: Dado que no hay excitación durante este tiempo, podemos utilizar la solución del 
problema de vibración libre (ecuación 2.18) 


z0 
z(t) = zgcos 0, t + (senos (E.8) 


On 
siempre que consideremos el desplazamiento inicial y la velocidad inicial como 
Zo = z(t = 2£p) y Zo = Z(t = 21p) (E.9) 


utilizando la ecuación (E.7). El valor máximo de z(t) dado por la ecuación (E.8) se identifica como 


zo Y? |? 
Zmáx = | 29 + | (E.10) 
0, 


donde zy y Zy se calculan como se indica en la ecuación (E.9). 


4.6.2 
EOS 


Espectros de 
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sismos 


4.6 Espectro de respuesta 365 


La descripción más directa de un movimiento sísmico en el dominio del tiempo es la proporcionada 
por acelerogramas que son registrados por instrumentos llamados acelerógrafos de movimiento 
fuerte. Estos instrumentos registran tres componentes ortogonales de aceleración del suelo en un 
lugar determinado. En la figura 4.17 se muestra un acelerograma típico. Por lo común los acelero- 
gramas se registran en papel o película fotográfica y se digitalizan para aplicaciones de ingeniería. 
La aceleración máxima del suelo, la duración y el contenido de frecuencia del sismo se pueden 
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Figura 4.17 Un acelerograma típico. 
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Figura 4.18 Espectro de respuesta de un sismo típico [4.12]. (Sismo de Valle Imperial, del 18 de mayo de 
1940; ¿ = 0, 0.2, 0.05, 0.10 y 0.20.) (Reimpreso con permiso de The Shock Vibration Digest). 
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obtener desde un acelerograma. Se puede integrar un acelerograma para obtener las variaciones de 
tiempo de la velocidad del suelo y del desplazamiento del suelo. 

Un espectro de respuesta se utiliza para proporcionar la representación más descriptiva de 
la influencia de un sismo dado sobre una estructura o máquina. Es posible trazar la gráfica de la 
respuesta máxima de un sistema de un solo grado de libertad en función de la aceleración, la pseu- 
dovelocidad relativa y el desplazamiento relativo utilizando escalas logarítmicas. En la figura 4.18 
se muestra un espectro de respuesta típico, trazado en papel logarítmico de cuatro ciclos. En esta 
figura, el eje vertical indica la velocidad espectral, el eje horizontal representa el periodo natural, 
el eje inclinado a 45* indica el desplazamiento espectral, y el eje inclinado a 135” muestra la ace- 
leración espectral. 

En la figura 4.18 se ve que el espectro de respuesta de un acelerograma particular (sismo) pre- 
senta considerables irregularidades en el dominio de frecuencia. Sin embargo, los espectros corres- 
pondientes a un conjunto de acelerogramas producidos por sacudimientos del suelo de sitios con 
características geológicas y sismológicas similares son funciones uniformes de tiempo y proporcio- 
nan tendencias estadísticas que las caracterizan colectivamente. Esta idea condujo al desarrollo del 
concepto de un espectro de diseño, uno de los cuales se muestra en la figura 4.19, para su uso en 
el diseño de estructuras y máquinas resistentes a sismos. Los siguientes ejemplos ilustran el uso y 
diseño de los espectros de respuesta a sismos. 
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Figura 4.19 Espectro de diseño [4.12]. (Reimpreso con permiso de The Shock and Vibration Digest). 
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Ejemplo 4.16 
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Respuesta de la estructura de un edificio a un sismo 


La estructura de un edificio pesa 15,000 lb y tiene dos columnas con rigidez total k, como se indica en la figura 
4.20. Tiene una relación de amortiguamiento de 0.05 y un periodo natural de 1.0 s. Para el sismo caracterizado 
en la figura 4.18, determine lo siguiente: 


a. Desplazamiento máximo relativo de la masa, x 
b. Fuerza cortante máxima en las columnas 
Cc. Esfuerzo de flexión máximo en las columnas 


máx 


Solución 


Método: Encuentre el desplazamiento espectral, la velocidad espectral y la aceleración espectral correspon- 
dientes al periodo natural dado. 
Para7, = 1.0 s y £ = 0.05, la figura 4.18 da S,, = 25 pulg/s, S, = 4.2 pulg, y S, = 0.42g = 162.288 pulg/s?. 


a. Desplazamiento relativo máximo de la masa, Xmáx = Sy = 4.2 pulg. 
b. Fuerza cortante máxima en ambas columnas: 
ve W 15,000 
lexmáxl = MXmáx qe E (162.288) = 6300 lb 


Por lo tanto, la fuerza cortante máxima en cada columna está dada por 


Fmáx = 6,300 /2 = 3,150 lb 


Cc. Momento de flexión máximo en cada columna = M, 


máx = Fmax!. Por lo tanto, la fórmula de viga da el 
esfuerzo de flexión máximo 


donde / es el momento de inercia de área y c es la distancia de la fibra externa desde el eje neutro de la 
sección de columna. 


Figura 4.20 Estructura de un edificio sometida a 
movimiento de la base. 


——> y(t) 
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IS 
Ejemplo 4.17 


Descarrilamiento de una carretilla de una grúa durante un sismo 


4.6.3 
2 


Diseño bajo un 
ambiente de 
choque 


La carretilla de una grúa viajera elevada eléctrica se desplaza horizontalmente sobre la viga como se indica en 
la figura 4.21. Considerando la carretilla como una masa puntual, la grúa se puede modelar como un sistema 
de un solo grado de libertad con periodo de 2 s y relación de amortiguamiento de 2%. Determine si la carretilla 
se descarrila a consecuencia de una excitación sísmica vertical cuyo espectro de diseño se da en la figura 4.19. 


Solución 


Método: Determine si la aceleración espectral de la carretilla (masa) excede un valor de 1g. 
Para 7, = 2s y £ = 0.02, la figura 4.19 da la aceleración espectral como S, = 0.25g y por consiguiente 
la carretilla no se descarrilará. 


Carretilla 
Ruedas 


Viga 


Excitación Figura 4.21 Grúa sometida a una 
sísmica excitación sísmica. 


Cuando se aplica una fuerza de corta duración, por lo común durante un periodo menor que el periodo 
natural, se llama carga de choque. Un choque incrementa significativamente el desplazamiento, la ve- 
locidad, la aceleración, o el esfuerzo en un sistema mecánico. Aun cuando la fatiga es una importante 
causa de falla bajo fuerzas armónicas, suele no ser muy importante bajo cargas de choque. Un choque 
se puede describir como un choque pulsante, un choque de velocidad o un espectro de respuesta 
de choque. Los choques pulsantes se producen por la aplicación repentina de fuerzas o desplazamientos 
en la forma de una onda cuadrada, semisenoidal, triangular o de una forma similar (vea la figura 4.22). 
Un choque de velocidad es provocado por cambios repentinos de velocidad como los provocados 
cuando se dejan caer paquetes desde una altura. El espectro de respuesta de choque describe la forma 
en la cual una máquina o estructura responde a un choque específico en lugar de describir el choque en 
sí. Se utilizan diferentes tipos de pulsos de choque para calificar la mayoría de los productos comer- 
ciales, industriales y militares. Muchas especificaciones militares estadounidenses como MIL-E-5400 
y MIL-STD-810 definen diferentes tipos de pulsos de choque y métodos detallados de prueba con 
estos pulsos. El siguiente ejemplo ilustra el método de limitar esfuerzos dinámicos en sistemas mecá- 
nicos sometidos a un ambiente de choque. 


A | 
Ejemplo 4.18 
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(a) Pulso semisenoidal (b) Pulso triangular (c) Pulso rectangular 


Figura 4.22 Pulsos de choque típicos. 


Diseño de una repisa para cargas de choque 


Una tarjeta de circuito impreso (TCI) se monta sobre una repisa de aluminio en voladizo, como se muestra 
en la figura 4.23(a). La tarjeta de circuito impreso se coloca en un recipiente que se va a dejar caer desde un 
helicóptero que vuela a baja altura sobre la repisa. El choque resultante se puede representar de forma aproxi- 
mada como un pulso semisenoidal, como se muestra en la figura 4.23(b). Diseñe la repisa para que soporte 
un nivel de aceleración de 100 g bajo el pulso semisenoidal que se muestra en la figura 4.23(b). Considere un 
peso específico de 0.1 lb/pulg3, un módulo de Young de 107 lb/pulg? y un esfuerzo permisible de 26,000 lb/ 
pulg? para aluminio. 


Solución: El peso propio de la viga (w) es resultado de 


1 
w= (10) E Xx aos) = 0.5d 
y se considera que el peso total, W, es una carga concentrada en el extremo libre de la viga, dado por 


W = Peso de la viga + Peso del circuito impreso = 0.5d + 0.4 


El momento de inercia de área (1) de la sección transversal de la viga es 


| 
I==xXx>-_xX d? = 0.04167d? 
1272 


La deflexión estática de la viga sometida a la carga W en su extremo, 0, se calcula como 


est” 


wÉ (0.54 +0.4)(10%) — (0.5d + 0.4) 


Sta 327 = Ñ 7.9994 x 10* 
S' 3El — 3 x 10"(0.04167d5) dB 
Peso de la tarjeta de circuito impreso 0.4 lb Aceleración 
A d 
| y 100 g F-= 
] | EZZZZD 
Es | |  err> 
z Pp A 1 Sección A—A 
10" »]| 0 y 7 
ty =0.1s 


(a) (b) 


Figura 4.23 Voladizo sometido a un pulso de aceleración. 
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Dado que el factor de amplificación de choque (la ordenada en la figura 4.15(b)) no se puede determinar a 
menos que se conozca el valor de 1,/7,,, adoptamos el procedimiento de prueba y error para determinar el valor 
de 7, y por consiguiente el de £,/7,.. Si d se considera como de 5 pulg, 


0.5 Xx 0.5 + 0.4 
dest = 


Ds 1905 x 107* = 41.5969 X 10* pulg. 


La ecuación (2.30) da 


dos 41.5969 x 10* 
7, =2mr4 2 = | Edita = 0.020615 s 
g 386.4 


to 0.1 
9 == 4,8508 
T,  0.020615 


Por consiguiente 


El factor de amplificación de choque (4,) se determina desde la figura 4.15(b) como 1.1. La carga dinámica 
(P¿) que actúa sobre el voladizo es 


P, = A¿Ma, = 002%) 1005) = 71.51b 
g 


donde a, es la aceleración correspondiente al choque, M es la masa en el extremo de la viga, y Ma, es la fuer- 
za de inercia que actúa en la viga. Observando que / = 0.04167d3 = 0.005209 pulg*, el esfuerzo de flexión 
máximo en la raíz de la repisa en voladizo se calcula como 


T1.5Xx 10 pa 
My | á ) 


pi = 34315.6076 Ib/pulg? 
máx = 7 0.005209 PRE 


Como este esfuerzo excede el valor permisible, consideramos el siguiente valor de prueba de d como 0.6 pulg. 
Éste da 


0.5 X 0.6 + 0.4 
dest= 


06 ) 7.9994 x 107% = 25.9240 X 10* pulg. 


8. 25.9240 x 10* 
Tn =2 mr, = 27 a 
2 386.4 


to _ 0. 
Ta  0.01627 


= 6.1445 


De acuerdo con la figura 4.15(b), el factor de amplificación de choque se encuentra como A, = 1.1, y por 
consiguiente la carga dinámica que actúa en la viga se determina como 


0.7 
P¿= (11) + (100g) = 77.0 1b 
g 


4.7 


4.7.1 
AAA 
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Puesto que d = 0.6 pulg da como resultado 7 = 0.04167d3 = 0.009001 pulg*, el esfuerzo de flexión máximo 
en la raíz de la repisa será 


(77.0 x (2) 
_ Mc a 2 


e A 0.009001 


= 25663.8151 lb/pulg? 


En vista de que este esfuerzo está dentro del límite permisible, se puede considerar el espesor de la repisa 
como d = 0.6 pulg. 


Como ya antes se explicó, se puede utilizar el método de la transformada de Laplace para hallar 
la respuesta de un sistema sometido a cualquier tipo de excitación, incluido el tipo armónico y 
periódico. Una importante ventaja del método es que toma en cuenta de manera automática las 
condiciones iniciales. En el apéndice D en el sitio web de este libro encontrará una introducción 
de la transformada de Laplace junto con una tabla de pares de transformadas de Laplace. La apli- 
cación del método de la transformada de Laplace para encontrar la respuesta de un sistema implica 
básicamente los siguientes pasos: 


Escriba la ecuación de movimiento del sistema. 

Transforme cada término de la ecuación, utilizando las condiciones iniciales conocidas. 
Resuelva la respuesta transformada del sistema. 

Obtenga la solución deseada (respuesta) mediante una transformación inversa de Laplace. 


AE 


La respuesta transitoria indica la parte de la solución provocada por las condiciones iniciales y que 
decae con el tiempo. La respuesta de estado estable representa la parte de la solución provocada por 
la fuerza aplicada o excitación y tiende a la condición en la que prevalece el equilibrio. 

Valor inicial de la respuesta: Si se conoce la respuesta o solución de un sistema en el dominio 
del tiempo, el valor inicial de la respuesta, x(1 = 0), se determina con £ = 0. Si la respuesta del sis- 
tema se da en el dominio de Laplace, el valor inicial se puede encontrar como sigue: 


x(1 = 0) lím [sX(s)] (4.46) 
La ecuación (4.46) se conoce como teorema del valor inicial. 

Valor estable de la respuesta: Si se conoce la respuesta de un sistema en el dominio del tiempo, 
el valor de estado estable de la respuesta, x,,. se determina tomando el límite a medida que el tiem- 
po tiende a infinito. Si la respuesta del sistema se da en el dominio de Laplace, el valor de estado 
estable se puede encontrar tomando el límite, a medida que s tiende a cero, de s por la respuesta en 
el dominio de Laplace: 


Xee = lím[sX(s)] (4.47) 


s>0 


La ecuación (4.47) se conoce como teorema del valor final. 
A continuación se considera la aplicación de la transformada de Laplace para calcular la res- 
puesta de sistemas de primero y segundo orden bajo funciones forzadas diferentes. 
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4.7.2 
e 


Respuesta de 
sistemas de 
primer orden 


EA A A] 
Ejemplo 4.19 


Vibración en condiciones forzadas 


Considere un sistema de resorte-amortiguador sometido a una función forzada F (t) con la ecuación 
de movimiento (figura 4.1(b)): 


cx + kx = F(t) (4.48) 
La ecuación (4.48) se reescribe como 
x+ax=F(t) (4,49) 
donde 
k = 1 
a=-, F(t) =FEF(t),  F=- (4.50) 
C C 


La solución de la ecuación (4.49) bajo diferentes funciones forzadas F (t) se ilustra en los siguien- 
tes ejemplos. 


Respuesta de impulso unitario de un sistema de primer orden 


Encuentre la solución de la ecuación (4.49) cuando la función forzada es un impulso unitario en £ = O y deter- 
mine los valores inicial y de estado estable de la respuesta. 


Solución: La ecuación de movimiento, la ecuación (4.49), en este caso es 
x+ax="Fó(t) (E.1) 
donde F = 1/c. Si tomamos la transformada de Laplace de la ecuación (E.1) obtenemos 


sX(s) — x(0) + aX(s) = F (E.2) 


Suponiendo que las condiciones iniciales son cero, x(0) = O, la ecuación (E.2) se expresa como 


X(s) = a =P ! ) (E3) 


sa s+a 


La transformada inversa de Laplace de la ecuación (E.3) da la respuesta de estado estable del sistema como 


x(t) = F¿cu (E.4) 


El valor inicial de la respuesta se puede encontrar a partir de la respuesta de tiempo, ecuación (E.4), al esta- 
blecer £ = O. Esto da 


x(t =0+) =F (E.5) 


x(1 =0+) = lím [sX(s)] = lím r(- > -) = sr ( 275) =F (E.6) 


EE 
Ejemplo 4.20 
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Asimismo, de la respuesta en el dominio del tiempo, ecuación (E.4), el valor de estado estable se puede encon- 
trar tomando el límite a medida que + > oo. Por lo tanto, la ecuación (E.4) da por resultado 


Xe = lim Fe” =0 (E.7) 


100 


El valor de estado estable de la respuesta se determina a partir de la ecuación (E.3) aplicando el teorema del 
valor final como 


Fs 
ts = Vím|sX = 1í = 0 E. 
Xee = Ym[sX(s)] (0) ed 


Respuesta de un sistema de primer orden debido a una función rampa 


Encuentre la solución de la ecuación (4.49) cuando la fuerza aplicada es una función rampa. 


Solución: La ecuación de movimiento, ecuación (4.49), en este caso se escribe como 
x + ax = Fbt = dt (E.1) 


donde d = Fb, F = 1/c, y b indica la pendiente de la rampa (figura 4.24). Tomando la transformada de La- 
place de la ecuación (E.1) obtenemos 


sX(s) — x(0) + aX(s) = —=] (E.2) 


Suponiendo que las condiciones iniciales son cero, x(0) = O, la ecuación (E.2) se expresa como 


Md =4d 1 ) d de (E3) 
s)= = j 
ss +a) al ss + a) 


La transformada inversa de Laplace de la ecuación (E.3) da la respuesta de estado estable del sistema como 


[at = (1 = e %)] (E.4) 


O) 


F(0) = bt 


Í Figura 4.24 Función rampa. 
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4.7.3 Considere un sistema de resorte-masa-amortiguador sometido a una función forzada F (£) con la 
[| .s O a 
ecuación de movimiento (figura 4.2(a)): 


Respuesta de 
sistemas de 


segundo orden mi + cio + kx=F(t) (4.51) 


La solución de la ecuación (4.51) bajo funciones forzadas diferentes F (£) se ilustra en los ejemplos 
siguientes. 


AAA 
Ejemplo 4.21 Respuesta de impulso unitario de un sistema de segundo orden 


Determine la respuesta de un sistema no amortiguado de un solo grado de libertad a un impulso unitario. 
Solución: La ecuación de movimiento está dada por 
mx + cx +kx=0(1) (E.1) 


Tomando la transformada de Laplace de ambos lados de la ecuación (E.1) obtenemos 


[m(s? — sxo — ko) + cls — xp) + K]X(s) = 1 


(ms? + cs + k)X(s) = mig + (ms + c)xp + 1 (E.2) 
Suponiendo una condición inicial cero, xy = xy = O, la ecuación (E.2) se expresa como 


(ms? + cs + k)X(s) = 1 


1 
x= (E3) 
(5) m(s? + 2 £0,s + w2) 


Podemos expresar el lado derecho de la ecuación (E.3) en fracciones parciales como 


va. Ho E (E.4) 


Ss — $1 S— $ 


donde s, y s, son las raíces de la ecuación polinomial: 
2 EN 
só + 20,5 + 0, =0 (E.5) 
las cuales están dadas por 
s = [07 + 10g, s = =[0, — 104 (E.6) 


donde 


07 = Op Y 1- E (E.7) 
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es la frecuencia amortiguada del sistema. La sustitución de la ecuación (E.6) en la ecuación (E.4) da por re- 
sultado 


1 
Ci(s 57) | Cals $1) 2 
m 
O 
; E 1 
(C; + C2)s — (Ci (—£0, — iw4) + Calo, + 04) = (0) s 4 > (E.8) 
Igualando los coeficientes en ambos lados de la ecuación (E.8), obtenemos 
Ci¡+C2=0 o C¡= -—C) 
1 
Ci( L0y 107) Cal L0, 107) => ES (E.9) 
O 
. . 1 
Calío, + ¡04 — Lo, + iq) = (E.10) 
m 
Las ecuaciones (E.9) y (E.10) dan 
1 
C) Es A =E1 (E.11) 
2im04 


Utilizando la ecuación (E.11) en la ecuación (E.4), X(s) se expresa como 


1 1 1 
X(s) => ) (E.12) 
2iM0IXS 7 $ —S— 8) 


Tomando la transformada inversa de Laplace de la ecuación (E.12) obtenemos 


x(1) = E el — ¿an = E ¿Cloptioa) — ¿E ¿oytiog)] 
2im0w4 2im04 
== l A = eat) 
2imw4 
Mo y 
= e 4% Sin wm, £; 1=0 (E.13) 
mo 


Notas: 


1. La respuesta x(1) = O durante £ < O (porque el impulso unitario se aplica en £ = 0). 
2. La ecuación (E.13) es la misma que la función de respuesta de impulso unitario derivada con el 
método tradicional, la ecuación (4.25). 


Los dos ejemplos siguientes ilustran la aplicación de cálculos de respuesta de impulso en el contexto de im- 
pactos no elásticos y elásticos. 
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EA IA 
Ejemplo 4.22 


Respuesta a un impacto no elástico 


Una masa m, que se mueve con una velocidad v,, choca con la masa M de un sistema amortiguado de un solo 
grado de libertad como se muestra en la figura 4.25(a) y se adhiere a la masa M después del impacto, como se 
muestra en la figura 4.25(b). Encuentre la respuesta del desplazamiento resultante del sistema. 


Método: Use la relación: 
Cambio de cantidad de movimiento = impulso 
Es decir, 


1 
mv) = mv] = [10 dí (E.1) 
0 


donde m es la masa que choca, v, es la velocidad final (después del impacto); v, es la velocidad inicial (antes 
del impacto); £(t) es la fuerza aplicada durante la corta duración de O a £, y la integral indica el impulso (el 
mismo que el área bajo la curva de fuerza-tiempo). 


Solución: Como la masa m se adhiere a la masa M después del impacto, éste se puede considerar perfecta- 
mente plástico o no elástico. El sistema combinado (con las dos masas juntas como se muestra en la figura 
4.25(b)) se puede considerar que está sometido a un impulso con cambios en las velocidades de las masas. La 
fuerza de impacto, f(£), es interna al sistema y se puede suponer que es cero. Por lo tanto, la ecuación (E.1) se 
reescribe como 


(m + MV, — [mv, + M(0)) =0 (E.2) 
donde V, es la velocidad del sistema combinado (m + M) después del impacto. La ecuación (E.2) da la velo- 


cidad del sistema inmediatamente después del impacto como 


Yo mv; ES 
" m+M e 


La ecuación de movimiento para el sistema combinado está dada por 


(m+ M)Ix+cx+kx=0 (E.4) 


<—|3 


v1 


(a) Antes del impacto (b) Después del impacto Figura 4.25 Impacto no elástico. 


[EA 
Ejemplo 4.23 
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Dado que el impacto cambia la velocidad, pero no el desplazamiento, del sistema justo inmediatamente des- 
mv; 


pués del impacto, la condición inicial se puede considerar como x(+ = 0) = 0 y x(t = 0) Ta La 
Í 


respuesta de vibración libre del sistema (solución de la ecuación (E.4)) se puede obtener a partir de la ecuación 
(4.18) como 


mv] 


co. 1 %0 a 
x(1) = ¿A ÁÚ senogt = eL%nt sent (E.5) 


Wa (m + Mjog 


Respuesta a un impacto perfectamente elástico 


Una masa m, que se mueve con una velocidad v;, choca con la masa M de un sistema amortiguado de un solo 
grado de libertad como se muestra en la figura 4.26(a). El impacto es perfectamente elástico de modo que des- 
pués del impacto la masa m rebota con una velocidad v,. Encuentre la respuesta del desplazamiento resultante 
de la masa M. 


Método: Cuando dos masas m y M se mueven inicialmente con las velocidades v, y V, chocan entre sí y alcan- 


zan las velocidades v, y V, inmediatamente después del impacto, respectivamente (figura 4.26(b)); el principio 
de conservación de la cantidad de movimiento da por resultado 


mv; + MV, = mv, + MV, 


m(v; = va) = -M(V, == V,) (E.1) 


Debido a que el impacto es perfectamente elástico, es aplicable el principio de conservación de energía ciné- 
tica, de modo que 


1 1 1 1 
mv? | MV? = mv3 | Mv 
2 Z 2 2 


m 


2 


(a) Antes del impacto (b) Después del impacto Figura 4.26 Impacto elástico. 
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la cual se reescribe en la forma 


1 
¿mv + v2)(v1 — v2) 


Utilizando la ecuación (E.1) en la ecuación (E.2), vemos que 


Y + m=V + V 


(vu — Y) = —(v2, — Va) 


(E.2) 


(E.3) 


La ecuación (E.3) indica que la magnitud de la velocidad relativa de las masas permanece constante y sólo 


cambia el signo durante un impacto perfectamente elástico. 


Solución: Puesto que las velocidades de las masas m y M son v, y V, = O antes del impacto, sus velocidades 


inmediatamente después del impacto se determinan desde las ecuaciones (E.1) y (E.3): 


m(v; v>) = M(0 1) > MV, 


o 
E mv; m 
2 M M va 
y 
(1 0) =9 =-(» — a) ==» 
La solución de las ecuaciones (E.4) y (E.5) da por resultado 
m— M ” 2m 
Y = Y, = v 
2 mM” 2 EM” 


El cambio en la cantidad de movimiento de la masa m está dado por 


( ) (2 =M 1) ( 2mM ) 
m vV , = = , 
aci dl m>+M de m+M lí 


Por lo tanto, el impulso aplicado a la masa m durante el impacto lo da 


E 2mM 
[1 ida e + =) Ad 


(E.4) 


(E.S) 


(E.6) 


(E.7) 


(E.8) 


De acuerdo con la tercera ley del movimiento de Newton, el impulso aplicado a la masa M durante el impacto 
será el mismo que, pero de signo opuesto, el impulso aplicado a la masa m. Debido al impulso aplicado, la 


ecuación de movimiento de la masa M se expresa como 


t 
Mx+cx+kx= [o dr=F= v¡ó(1) 
0 


(E.9) 


4.7.4 


Respuesta a 
una fuerza 
gradual 


AE] 
Ejemplo 4.24 
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Utilizando las condiciones iniciales de M como x(t = 0) = xy = 0 y x(1= 0) = xy = 0, la solución de la 
ecuación (E.8) se expresa, utilizando la ecuación (4.26), como 


Fe ont 2mM v 
x(t) = Y sen Wwy¿l = ( E meto! sen Wwyl (E.10) 
0q m 0 


Respuesta escalonada de un sistema subamortiguado 


Encuentre la respuesta de un sistema subamortiguado de un solo grado de libertad a una función escalonada 
unitaria. 


Solución: La ecuación de movimiento está dada por 


mx+cx+kx=f(01)=1 (E.1) 


Tomando la transformada de Laplace de ambos lados de la ecuación (E.1) y suponiendo condiciones iniciales 
cero (xy = xo = 0), obtenemos 


(ms? + cs + k)X(s) = £[1] = (E.2) 


la cual se reescribe como 


1 
X(s) = E.3 
(5) ms(s? + 2£0,5 + w?) pel 


Podemos expresar el lado derecho de la ecuación (E.3) en fracciones parciales como 


1 ca rn Gs 
di io E RO (Es) 
msí[s + 2£078 + 05) 5753 578. $783 


donde s,, s, y s3 son las raíces de la ecuación polinomial 
s(s? + 220,5 + 2) =0 (E.5) 
las cuales están dadas por 
s =0, s, = =L0, + [04, 53 = =L0, — 104 (E.6) 


Las constantes C¡, C, y C; en la ecuación (E.4) se determinan como sigue. Sustituir los valores de s;, $, y 53 
dados por la ecuación (E.6) en la ecuación (E.4) y reordenar los términos nos lleva a 


1 A 
—= Ci(s? + 220,5 + 02) + Ca[s? + s(£0, + i04)] + Ci? + s(Zo, — ¡i004)] (E.7) 


m 
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La ecuación (E.7) se reescribe como 


$(C| + C, + C3) + s[(Q£o,) Cy + (Low, + ¡4)C) + (Low, — ¡w4)C3] + w2C; 


(E.8) 


Igualando los coeficientes de los términos correspondientes en ambos lados de la ecuación (E.8), obtenemos 


C1+C2+C3=0 


C¡(Q£w,) e [0 | 04) Cx(£w,, 04) =0 
1 

Cioj => 
m 


La solución de las ecuaciones (E.9)-(E.11) nos da 


1 
Ci = 


mo? 


1 
2imo al =L0, + iw) 


C), = 


1 
2imo¿(£0, + ¡04) 


Utilizando las ecuaciones (E.12)-(E.14) en la ecuación (E.3), X(s) se puede expresar como 


1 1 1 1 1 
2im04 ¿0 107 S ( ¿0 i04) ¿0 104 $ ( ¿0 


| 


(E.9) 


(E.10) 


(E.11) 


(E.12) 


(E.13) 


(E.14) 


Tomando la transformada inversa de Laplace de la ecuación (E.15) y utilizando los resultados dados en el 


apéndice D, en el sitio web de este libro, obtenemos 


1 cont eat cat 
x(1) o a , 
mo? 2 1moOq ¿On E 104 ¿0 104 
1 e V4t . . 
0 2 1 A . E 0, ¡yjena! 5 (£0, + ip)e 4) 
mo; 2104 


04 


1 01 
=-—|1 cos(wyt — q) 
k p= 2 


1 cont 
lio [Zo, senogt + w¿ Cos wat] 


donde 


(E.16) 


(E.17) 
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Se ve que la ecuación (E.16) es la misma que la respuesta escalonada unitaria (con F, = 0) derivada por medio 
del método tradicional, ecuación (E.1) del ejemplo 4.9. La respuesta dada por la ecuación (E.16) se muestra 
en la figura 4.27. 


la(0) 
Fo 


Envolvente de e ¿ou 


Sí 
SS 


Valor de estado estable = 1 
Figura 4.27 Respuesta de un sistema 
subamortiguado sometido a una 

t fuerza gradual. 


A 
Ejemplo 4.25 Valores final e inicial de respuesta escalonada de un sistema 
subamortiguado 


Encuentre los valores inicial y de estado estable de la respuesta escalonada unitaria de un sistema subamorti- 
guado a partir de las respuestas indicadas por las ecuaciones (E.16) y (E.3) del ejemplo 4.24. 


Solución: La respuesta del sistema en el dominio del tiempo, ecuación (E.16) del ejemplo 4.24, se escribe como 


1 Lt 
e 
x(1) = 5 = [£w, senwgt + 7 COS 04) (E.1) 
04 


Con £ = 0 en la ecuación (E.1), hallamos el valor inicial como 0. Tomando el límite a medida que £ => 00, el 
término e %! => 0 y por consiguiente el valor de estado estable de x(1) está dado por 1 /k. La respuesta del sis- 
tema en el dominio de Laplace se obtiene con la ecuación (E.3) del ejemplo 4.24. Utilizando el teorema del valor 
inicial, encontramos el valor inicial como 


= 
a 
= 
Il 
[a 
+ 
u 
Il 


, ¿ l 
lím [sX(s)] = lím 7 |:=0 
$00 20% |_m(s* + 20,5 + 0; 


= 
Il 


lim[sX(s)] = li ==> 
, im[sX(s)] = lím = = 
“50 520 m(s? + 2£w,s + w2 mul  Kk 


===) 
Ejemplo 4.26 Respuesta de una máquina compactadora 


Encuentre la respuesta de la máquina compactadora del ejemplo 4.9 suponiendo que el sistema es subamorti- 
guado (es decir, £ < 1). 


Método: Use un modelo de resorte-masa-amortiguador de la máquina compactadora y la técnica de la trans- 
formada de Laplace. 
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Solución: La función forzada está dada por 


El d te O=S<t<f 
E(0) - 0 urante 0 EL 


0 durante 1 > ty 


Tomando la transformada de Laplace de la ecuación diferencial rectora, ecuación (4.51), y utilizando el apén- 
dice D, que se encuentra en el sitio web de este libro, obtenemos la siguiente ecuación: 


F(s) +20, 
DO mís? + 2£0,5 + w2) + 2¿w,s + 0 di 
e n n ó n n 
] 1 ; (E2) 
T X0 . 
+ 2m,s + wo? 
donde 
Fol(1 = eos) 
F(s) = £F(t) = (E.3) 
s 
Por lo tanto, la ecuación (E.2) se escribe como 
Fo(l = 6%) s + 2£0, 
X(s) = A rai 3%0 
ms[só + 220,5 + 05) so +2£0,5 + 05 
: 1 
s+ 20, + 0; 
He l E A dd 
mo; y? 2£s mur y? 2¿s 
A 1 AA A 1 
0, On 0, On 
X0 Ss 2£x0 2) 1 
e rar (E.4) 
ws  2£s A  0a)(s  2s 
a+ Sa 
0, 0, 0, 0y 


La transformada inversa de la ecuación (E.4) se expresa utilizando los resultados dados en el apéndice D (vea 
el sitio web de este libro) como 


—L0pt 
x(t) = Fo l Aeon Er o) | 


Fo e o[t=t0) 5 | 
1 Vi=P0=4)+ 
a. sen (0, ¿“(1 to) + d1) 


DS 
_ e (nto, vl= 4 = an 


2 A 
5x0 | | 2 — Lot sen(o VI = E 0) (E.5) 


=== | 
Ejemplo 4.27 
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donde 
db, = cos (£) (E.6) 


Por lo tanto, la respuesta de la máquina compactadora se expresa como 


er sen(w,, Vl-= Ot + $1) 


onlti=10) sen la Yi=É2 (£ = to) + b1)] 


X 
— 001 sen(o, VI = Et q) 
= 
LO) xo ES Xo) 


Dny 1 =P 


] 


econ sen(w, V1— Et) (E.7) 


Aun cuando se espera que la primera parte de la ecuación (E.7) sea la misma que la ecuación (E.1) del ejemplo 
4.11, es difícil ver la equivalencia en la presente forma de la ecuación (E.7). Sin embargo, para el sistema no 
amortiguado, la ecuación (E.7) se reduce a 


Éi 
x(1) = > nf + z) + seny 0p(t — tp) + a 
mo; 2 2 


7 Xo 
— xpsen| wm, f — > + — sen 0! 


Fo X0 
= y L0os wn[t — tp) — cos wtf] + xy cos 0,1 + — sen 0f (E.8) 
On 


Se ve que la primera parte, o parte de estado estable de la ecuación (E.8), es idéntica a la ecuación (E.3) del 
ejemplo 4.11. 


Sistema sobreamortiguado sometido a una fuerza gradual 


Determine la respuesta de un sistema sobreamortiguado de un solo grado de libertad sometido a una fuerza 
gradual con la ecuación de movimiento 


2x + 8x + 6x = Su;(t) (E.1) 
Suponga la condición inicial como xy = 1 y xy = 2. 
Solución: Tomando la transformada de Laplace de ambos lados de la ecuación (E.1), obtenemos 


124s?X(s) — sxo — ko) + 8[sX(s) — xp) + 6X(5)] = z 


s(25? + 8s + 6)X(s) = 5 + 25(sxg + ko) + 85x0 (E.2) 
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Utilizando los valores iniciales, xy = 1 y xp = 2, la ecuación (E.2) se expresa como 


s Qs? + 8s + 6)X(s) = 25? + 125 + 5 


25? + 125 + 5 $ +65 + 2,5 


S E3 
2s(s? + 4s +3) —s(s + 1)(s + 3) 9) 


X(s) = 


Observando que las raíces del polinomio en el denominador del lado derecho de la ecuación (E.3) son s¡ = 0, 


s == 1ys3= — 3, X(s) se expresa, utilizando fracciones parciales, como 
CG C C 
X(s) A (E.4) 
Ss $1 Ss $2 Ss $3 
donde las constantes se pueden hallar, utilizando la ecuación (D.1), como 
A(s) 
CES 5 : k="1,2,3 (E.5) 
B'(s) ls=s, 


donde A(s) es el numerador y B(s) es el denominador de la expresión media en la ecuación (E.3) y una prima 
indica la derivada con respecto a s. La expresión media en la ecuación (E.3) da por resultado 


Als) s+65+25 
] == (E.6) 
B'(s) 357 + 8s + 3 
Las ecuaciones (E.5) y (E.6) dan 
A(s) 255 
Ex ñ ul el 
B (s) s=5¡=0 3 6 
dE A(s) e 
? B'"(s) s=s=-1 2 4 
lá A(s) _ 8. En 
Blas Ú 12 
Considerando las ecuaciones (E.7), la ecuación (E.4) se escribe como 
SS. $ 4 13 1 
= (E.8) 


X(s) T 
6s 4s+1 125+3 


Tomando la transformada inversa de Laplace de la ecuación (E.8), obtenemos la respuesta del sistema como 


(E.9) 


La respuesta dada por la ecuación (E.9) se muestra gráficamente en la figura 4.28. 


4.7.5 
e 


Análisis de 
la respuesta 
escalonada 
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15 


1.4 


1.3 


1.2 


x(1) 


1.1 


0.9 


0.8 


Figura 4.28 


La respuesta de un sistema amortiguado de un solo grado de libertad sometido a una fuerza gradual, 
dada por las ecuaciones (E.1) y (E.2) del ejemplo 4.9 y las ecuaciones (E.16) y (E.17) del ejemplo 
4.24, se pueden expresar en la forma 


kx(t) 1 , 
== e sont cos(wgt — $) (4.52) 


RNE 


donde 


E ¿ 
$ = tan ($7) (4.53) 


Las variaciones de la respuesta no dimensional kx(t)/ F¿, con el tiempo no dimensional, w,f, se 
muestran gráficamente en la figura 4.29 para varios valores de la relación de amortiguamiento £. Se 
ve que para un sistema no amortiguado (£ = 0), la respuesta presenta oscilaciones que nunca cesan. 
Para un sistema subamortiguado (Z < 1), la respuesta sobrepasa y oscila en torno al valor final o 
de estado estable. Además, cuanto más pequeño es el valor de la relación de amortiguamiento más 
grande será el sobrepaso, de modo que las oscilaciones tardan más en cesar. Para un sistema críti- 
camente amortiguado (£ = 1), la respuesta alcanza el valor final o de estado estable más rápido sin 
oscilación. Para un sistema sobreamortiguado (£ > 1), la respuesta alcanza el valor de estado esta- 
ble lentamente sin sobrepaso. 
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4.7.6 
A 


Descripción de 
una respuesta 
transitoria 


kx(1) 


É 


añ 


0. .12.03.0456 7 8 9 10 11 12 13 14 15 16 17 


Figura 4.29 Respuesta de un sistema subamortiguado debido a una fuerza gradual unitaria. 


El desempeño y comportamiento de un sistema vibratorio para respuesta transitoria se describe en 
función de parámetros como sobrepaso máximo, tiempo pico, tiempo de subida, tiempo de retardo 
y tiempo de asentamiento. Estos parámetros se muestran en la figura 4.30, la cual indica una res- 
puesta escalonada típica de un sistema subamortiguado. Se analizan a continuación. 


1. Tiempo pico (t,): El tiempo pico es el tiempo requerido para que la respuesta alcance el primer 


pico de sobrepaso. 
La cantidad máxima de los sobrepasos de respuesta, M,, ocurre cuando la derivada de x(1) 
es cero. La ecuación (E.16) del ejemplo 4.24 da la variación de tiempo de la respuesta escalo- 


nada unitaria de un sistema subamortiguado: 


w 
kx(1) =1= e ont (Es senWwg¿l + Cos 04) (4.54) 


donde w,¿=w,V1 == £ 2. La ecuación (4.54) también se puede expresar en forma compacta 
como 


2 
ea) cos (wt == a) (4.55) 


a 


kx(1) =1- e “ent /1 + ( 


donde 


a = tan! o = tan”? , 
4 Vi-É (4.56) (4.56) 
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x(0) 


Figura 4.30 Especificaciones de la respuesta de un sistema subamortiguado. 


La derivada de x(£) será cero cuando x(t) alcance su máximo, de modo que 
; e ¿o 
kx(1) = loe “o0! (Es sen w¿f + Cos wyt 
Wa 


— ¿nt [£m,cos wal — wysenwgtj = 0 


2 

¿os y (601) 

e co Ss senwyt + ¿seno =0 
d 


La ecuación (4.57) se satisface cuando sen w,t = O de modo que 
Wdlp =0 


Por lo tanto, el tiempo pico está dado por 
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(4.57) 


(4.58) 


(4.59) 


2. Tiempo de subida (t,): El tiempo de subida es el tiempo necesario para que la respuesta suba de 
10% a 90% del valor final o de estado estable para sistemas sobreamortiguados. Por lo común, 
para sistemas subamortiguados el tiempo de subida se considera como el tiempo requerido para 


que la respuesta suba de 0% a 100% del valor final o de estado estable. 


Suponiendo que el tiempo de subida es igual al tiempo requerido para que la respuesta suba 
de 0% a 100%, podemos determinar el tiempo de subida igualando el valor de x(£) dado por la 


ecuación (4.54) en el instante £, a uno: 
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(09) 
x(t)) =1=1 etont A + cos 01) (4.60) 
0 


Observamos que e “ts 4 (, la ecuación (4.60) da por resultado 


[0 
—— sen wat, + cos wat, | =0 
q 


O 
de 
tan w¿t = A (4.61) 
Ésta da el tiempo de subida £, como 
1 1 V1-— ¿? TO 
lt, = tan e (4.62) 
w4 E w4 


donde la ecuación (4.56) da a. La misma ecuación indica que el tiempo de subida tf, se puede 
reducir incrementando el valor de w,¿0 ¿. 


. Sobrepaso máximo (M),): Es el valor pico máximo de la respuesta comparado con el valor final 


o de estado estable (x(00) O x,,) expresado como un porcentaje del valor de estado estable. Se 
puede calcular como 


S A(£5) o x(00) 
POS (4.63) 


Sustituyendo la ecuación (4.59) en la expresión x(+), ecuación (4.54), obtenemos 


— ¿0,n L0 2 1 MyT 
x(t)) =1+M,=1-e vu > sent +cosr]=1+e 0 (4.64) 


Por lo tanto, el sobrepaso está dado por 
¿om iz 


M, =e¿ uu =e Vi-É (4.65) 


El sobrepaso en porcentaje se obtiene como 
¿rm 
% M, = 100e viz2 (4.66) 
Si invertimos la relación en la ecuación (4.66), podemos encontrar la relación de amortigua- 
miento (£) para un porcentaje de sobrepaso dado como 
In (% M,/100)) 


5, = (4.67) 
Vi? + In? (% M,/100) 
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El sobrepaso dado por la ecuación (4.65), se muestra gráficamente en la figura 4.31. 

4. Tiempo de asentamiento: Este tiempo, por definición, es aquel durante el cual x(t) en la ecua- 
ción (4.55) llega y se mantiene dentro de +2% del valor de estado estable, Xina. Suponien- 
do que el término coseno en la ecuación (4.55) es aproximadamente igual a uno, el tiempo 
requerido para que el factor de multiplicación del término coseno alcance un valor de 0.02 da 
el tiempo de asentamiento: 


2 
0 ta ¿or = 0 La A = 
e 1+ =eé = 0.02 
>) v1i-¿ 


la cual nos da 


ss 
, Lo, (4.68) 


A medida que / varía de O a 0.9, el numerador en la ecuación (4.68) varía de 3.01 a 4.74. Por 
lo tanto, el tiempo de asentamiento, válido aproximadamente para todos los valores de £, se 
puede considerar como 


_ 4 
l, = Lo, (4.69) 


5. Tiempo de demora (t¿): Éste es el tiempo requerido para que la respuesta alcance el 50% del 
valor final o de estado estable por primera vez. 


100 


Sobrepaso en porcentaje, %, OS 
un 
S 


0 0.1 0.2 0.3 0.4 0.5 0.6 0.7 0.8 0.9 
Relación de amortiguamiento, £ 


Figura 4.31 Variación de sobrepaso en porcentaje con la relación de amortiguamiento. 
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AAA 
Ejemplo 4.28 Características de respuesta derivadas de la función de transferencia 
Encuentre el tiempo pico (1,), porcentaje de sobrepaso (% M,,), tiempo de asentamiento (1,) y tiempo de subida 
(t,) con la función de transferencia del sistema dada por 
X(s 225 
T(s) = (5) = (E.1) 
F(s) $? +15s + 225 
Solución: La frecuencia natural del sistema se puede hallar a partir del último término en el denominador de 
la ecuación (E.1): 
W, = W225 = 15 rad/s (E.2) 
La relación de amortiguamiento se determina desde el término medio en el denominador de la ecuación (E.1) 
como 
2£ l5o¿ a a 0.5 (E.3) 
2£m O a A 
E 20,  2(15) 
La sustitución de los valores de w,, y £ en las ecuaciones (4.59), (4.66), (4.69) y (4.62) da por resultado 
Ti ico=1,=-= dl ds 0.2418 (Es) 
¡empo pico = f, = = = =0. S d 
"0 a vVI-=É 15V1-05 
ab (0.5) 
Porcentaje de sobrepaso = % M, = 100e V¡-7 = 1008 (937) = 100(0.1231) = 12.31 (E.5) 
Ti d tamient t E S 0.5333 (E.6) 
¡empo de asentamiento = f, = = =0. s 4 
ñ "on  05(15) 
ar tan z ) 
) 7-a Yi 
Tiempo de subida = 1, = = 
0 w¿ 
E 0.5 ) 
TT tan 5 
L= 057 - 02015 (E7) 
= === =0. s ; 
151 =0:5 
Este ejemplo demuestra que las características de respuesta, tiempo pico, porcentaje de sobrepaso, tiempo 
de asentamiento y tiempo de subida, se determinan sin la tediosa tarea de buscar la respuesta en función del 
tiempo mediante una transformada inversa de Laplace, trazando la respuesta en función del tiempo y tomando 
medidas de la curva en función del tiempo resultante. 
nl 
SS 
Ejemplo 4.29 Parámetros de sistema obtenidos a partir de las características 


de respuesta conocidas 


Determine los valores del momento de inercia de masa y la constante de amortiguamiento de un sistema torsio- 
nal, mostrado en la figura 4.32, para alcanzar 25% de sobrepaso y un tiempo de asentamiento de 2.5 s durante 
un par de torsión escalonado de entrada T¿(t). La rigidez torsional del sistema es de 10 N-m/rad. 


4.7 Transformada de Laplace 


4.5 


Solución: La función de transferencia del sistema se expresa como 


9) (1/5) 


T(s) = To(s) E a. Kk; 


El término medio en el denominador de la ecuación (E.1) da 


Yo, ==“ 
¿On y J 


Como el tiempo de asentamiento es de 2.5 s, tenemos (por la ecuación 4.69): 
ta==25 O ¿0, = 1.6 


Las ecuaciones (E.3) y (E.4) dan 


C; 


20, =32 == 
(40) 7 


Las ecuaciones (E.2) y (E.4) dan por resultado 


0 "Nk 


20 


Figura 4.32 
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(E.1) 


(E.2) 


(E.3) 


(E-4) 


(ES) 


(E.6) 
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Utilizando el porcentaje de sobrepaso conocido, la relación de amortiguamiento se determina por la ecuación 
(4.67) como 
n (% M,/100) In (25/100) 
[= = = 0.4037 (E.7) 


Vi? + In? (% M,/100) Vir? + In? (25/100) 


La ecuación (E.4) da 
1.6 1.6 
0, === = 3.9633 rad/s (E.8) 
14 0.4037 
La ecuación (E.2) da por resultado 
k 10 
= = = > = 0.6366 kg-m? (E.9) 
ww  3.9633* 


La constante de amortiguamiento torsional c, se encuentra a partir de la ecuación (E.5) como 


c, = 32J = 3.2(0.6366) = 2.0372 N-m-s/rad (E.10) 


La determinación de la respuesta de un sistema sometido a funciones forzadas arbitrarias mediante 
métodos numéricos se llama simulación numérica. Los métodos analíticos comentados hasta ahora 
llegan a ser tediosos y en ocasiones incluso imposibles de utilizar para hallar la respuesta de un 
sistema si la función forzada o excitación no se puede describir en una forma analítica simple o si 
se tienen que utilizar datos de fuerza experimentalmente determinados (como la reseña de la acele- 
ración del suelo medida durante un sismo). Se pueden utilizar métodos numéricos para verificar la 
exactitud de las soluciones analíticas, sobre todo si el sistema es complejo. Del mismo modo, las so- 
luciones numéricas se tienen que verificar por medio de métodos analíticos siempre que sea posi- 
ble. En esta sección se consideran los métodos numéricos de resolver sistemas de un solo grado de 
libertad sometidos a funciones forzadas arbitrarias. 

Las soluciones analíticas son sumamente útiles para comprender el comportamiento de un 
sistema con respecto a cambios en sus parámetros. Las soluciones analíticas constituyen una ayuda 
directa al diseñar sistemas que satisfagan cualquier característica de respuesta especificada con la 
selección apropiada de valores de parámetros. Si la solución analítica se dificulta, la respuesta del 
sistema se puede hallar por medio de un procedimiento de integración numérica. Se cuenta con va- 
rios métodos para la integración numérica de ecuaciones diferenciales ordinarias. Los métodos de 
Runge-Kutta son un lugar común para la solución numérica de ecuaciones diferenciales. 

Considere la ecuación de movimiento de un sistema amortiguado de un solo grado de libertad 
sometido a una fuerza arbitraria f(1): 


mile) + cx(t) + kx(0) =£(0) (4.70) 


con las condiciones iniciales x(t = 0) = xy y x(t = 0) = xq. La mayoría de los métodos numéricos 
asumen que la ecuación diferencial aparece en la forma de una ecuación diferencial de primer orden 


4.8.1 
EEC 


Métodos de 
Runge-Kutta 
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(o un conjunto de ecuaciones diferenciales de primer orden). Como tal, tenemos que convertir la 
ecuación diferencial de segundo orden, ecuación (4.70), en un conjunto equivalente de dos ecuacio- 
nes diferenciales de primer orden. Para esto, introducimos las funciones desconocidas 


dx(t) —. 
0 =x40, 0 = 40 =%, 0 du(0) (4.71) 
y reescribimos la ecuación (4.70) como 
mx(e) = =cx(0) — kx(0) + £(0) (4.72) 


o, considerando las funciones x;(£) y x,(t) introducidas en la ecuación (4.71), 
mxz = =cxal[t) — kxi(0) + f(0) (4.73) 


La ecuación (4.73) junto con la segunda relación dada en la ecuación (4.71) se puede expresar como 


x1(t) = xo(1) (4.74) 
; Cc k 1 
220) = hato) — Eno) + 2100 (435) 


Las ecuaciones (4.74) y (4.75) representan dos ecuaciones diferenciales de primer orden y juntas indican la 
ecuación (4.70). Las ecuaciones (4.74) y (4.75) se pueden expresar en forma vectorial como 


X(0) =F(%,1) (4.76) 


donde 


(4.77) 


mi 
e, 
li 
En 
Y 
Il 
NS 
Mo! 
E 
at 
=——— 
In 
=S 
a $ 
PS 
==. 
Y 
UN 


En la mayoría de los métodos numéricos se obtienen soluciones mejoradas con la presente solución 
(comenzando con un valor inicial conocido en el tiempo cero) de acuerdo con la fórmula 


Xi+1= *Xj + Ax; (4.78) 


donde x;, ¡ es el valor de xen £ = £;, ¡, x,es el valor de x en £ = 1,, y Áxes el mejoramiento incremental 
agregado a x;,. Si la solución, x(£), se va a determinar durante el intervalo 0 < £ <= T, el tiempo total se 
divide en n partes iguales con At = T/n, de modo que fy =0,f, =At,t, =2At,...t,=1At,...,t,=n 
At=T. 
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AAA | 
Ejemplo 4.30 


En los métodos de Runge-Kutta se hace que la fórmula aproximada utilizada para obtener la 
solución x;, , a partir de x, coincida con la expansión en serie de Taylor de x en x;, ¡ hasta términos 
de orden (Any*, donde k significa el orden del método de Runge-Kutta. La expansión en serie de 
Taylor de x(£) en £ + At está dada por 


A E 
x(1 + At) = x(1) + xAr+x al + Xx 31 Pos. (4.79) 


En contraste con la ecuación (4.79), la cual requiere derivadas de alto orden, los métodos de Runge- 
Kutta no necesitan derivadas explícitamente más allá del primer orden. 

En el método de Runge-Kutta de cuarto orden, el cual es el más comúnmente utilizado, se usa 
la siguiente fórmula de recurrencia para encontrar los valores de X(0 en diferentes estaciones de 


: . a A == x(1 = 0) Xol. 
tiempo f, comenzando a partir del vector inicial conocido, Xy = =%. (* 


+(1=0) to 
> > y > > > 
Xi+1 = Xi She ¿L =l 2K, 5h 2K3 A Ka] (4.80) 
donde 

K¡ =hHF(X,t) (4.81) 

> > -- 1 > 1 
Ka = HF Xi + ¿Ki hi + zh (4.82) 

> $ 1 3 1 
Ky =hF| X, + Ko, ti + zh (4.83) 
Ka = HF(X; + Ka, ti41) (4.84) 


El método es estable y de inicio automático, es decir, sólo se requiere el valor de la función vector 
F en una estación de tiempo previa única para determinar la función en la estación de tiempo ac- 
tual. El siguiente ejemplo ilustra el procedimiento. 


Respuesta obtenida con el método de Runge-Kutta 


Encuentre la respuesta de un sistema de un solo grado de libertad sometido a una fuerza con la ecuación de 
movimiento 


500x + 200x + 750x = F(t) = 2000 (E.1) 


de modo que m = 500, c = 200, k = 750 y F(t) = F, = 2000. Utilice el método de Runge-Kutta de cuarto 
orden. Asuma las condiciones iniciales como x(1= 0) = xy =0yx(1= 0) = xXx, =0. 


Solución: La ecuación de movimiento dada por la ecuación (E.1) se expresa como un sistema de dos ecuacio- 
nes diferenciales de primer orden como se muestra en la ecuación (4.76) con 
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x2(1) 
200x> 


pp 
Pi) 500 2000 750x;) 


La respuesta se calcula durante el tiempo (0, 7). La función de tiempo de T = 20 s se divide en 400 etapas 
iguales de modo que 


At = |) E a 0.05 
400 400 
Por lo tanto, ty = 0, t, = 0.05, £, = 0.10, £¿ = 0.15, ..., 490 = 20.0. Se aplica el método de Runge-Kutta para 


hallar la respuesta del sistema (x,(£)). En la tabla 4.1 se muestran vectores de solución típicos X;¡ para ¡ = 1,2, 
3, ..., 400. La respuesta del sistema se muestra trazada en la figura 4.32. 


Tabla 4.1 
Í x1(i) = x(t;) xa (1) = x(t;) 

1 0.000000e+000 0.000000e+000 

2 4.965271e—003 1.978895e—001 

3 1.971136e-002 3.911261e—001 

4 4.398987e 002 5.790846e 001 

5 7.752192e-022 7.611720e—001 
6 1.199998e—001 9.368286e 001 
7 1.710888e 001 1.105530e+000 

8 2.304287e—001 1.266787e+-000 

9 2.976359e 001 1.420150e+000 
10 3.723052e—001 1.565205e+000 
391 2.675602e+000 —6.700943e —002 
392 2.672270e+-000 -6.622167e—002 
393 2.668983e +000 —6.520372e —002 
394 2.665753e +000 —6.396391e —002 
395 2.662590e+000 -6.251125e—002 
396 2.659505e+000 —6.085533e —002 
397 2.656508e +000 —5.900634e —002 
398 2.653608e +000 -5.697495e —002 
399 2.650814e+000 -5.477231e—002 
400 2.648133e +000 —5.241000e 002 
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En el método de integración numérica directa de la ecuación de movimiento (solución numérica de 
ecuaciones diferenciales) presentado en la sección 4.8 se supuso que las funciones forzadas F(t) están 
disponibles como funciones de tiempo de una manera explícita. En muchos problemas prácticos, sin 
embargo, las funciones forzadas F(t) no están disponibles como expresiones analíticas. Cuando una 
función forzada se determina experimentalmente, F(t) se puede denominar como una curva irregular. 
En ocasiones sólo se puede disponer de los valores de F(£) = Fi; en una serie de puntos £ = f, en la 
forma de un diagrama o una tabla. En esos casos podemos ajustar polinomios o algunas curvas como 
esas a los datos y utilizarlas en la integral de Duhamel, ecuación (4.31), para hallar la respuesta del 
sistema. Otro método más común de determinar la respuesta implica dividir el eje del tiempo en va- 
rios puntos discretos y utilizar una variación simple de F(t) durante cada etapa. Presentaremos este 
método numérico en esta sección, utilizando una función de interpolación lineal para F(2) [4.8]. 

Permita que la función varíe con el tiempo de una manera arbitraria, como se indica en la figura 
4.33. Esta función forzada se representa de forma aproximada con una función lineal por partes. En 
la interpolación lineal por partes se supone que la variación de F(£) en cualquier intervalo es lineal, 
como se muestra en la figura 4.34. En este caso, la respuesta del sistema en el intervalo 1;_, =1= 1; 
se puede encontrar agregando la respuesta producida por la función (rampa) lineal aplicada durante 
el intervalo actual a la respuesta existente en 1 = 1;_, (condición inicial). De aquí resulta 


aa l tj-1 o E ES (Ecos wa(t = tj-1) A mA” 0-0) 
de mal, - central cos ¿(1 1-1) + e - 0)! 
k w4 
dle intro cos 64 (1 — 1-1) A encal - 5] (4.85) 
E(0) 
4 1 


Figura 4. 33 Función 
forzada arbitraria. 
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F() 
A Fs 
El 
AF, 
Y 
AFP, 4 Es 
a 
24 
Fi 
t 
OT. =01 h la 
At, >< Arz < Ary < Al; > 


Figura 4.34 Aproximación de una función forzada como una función lineal definida por partes. 


donde AF; A Al establecer £ = (¿en la ecuación (4.85), obtenemos la respuesta al final 
del intervalo A1;: 


AF; 2 2 w3— Pa? 
2 - a , + ES ¿At = O At; 
j 


2 
Oy Oy 0,07 


Fj-1 w 
A 1— ete cos wa Af Lon sen q Át; 
k 07 : 


Xj1 + L0pX¡-1 


pr ca cos w¿ At; + sen W4 sy (4.86) 


wa 


Diferenciando la ecuación (4.85) con respecto a í y sustituyendo £ = 1;, obtenemos la velocidad al 
final del intervalo: 


Xx; = n al — ES w4 At; + O sema su) 


EA — Loy At o; — Lo, At; 
+ —— e *orbliji—= seno At; + e 22) 
k 04 1 


a ¿0nf . 0, 
X | x,-1 COS w¿ Át; — an Aa E sen 07 At; (4.87) 


Las ecuaciones (4.86) y (4.87) son las relaciones de recurrencia para determinar la respuesta del 
sistema al final de la ¡-ésima etapa. 
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Ejemplo 4.31 


Respuesta amortiguada obtenida aplicando métodos numéricos 


Encuentre la respuesta de un sistema de resorte-masa-amortiguador sometido a la función forzada 


F(t) = rl =- end) (E.1) 


2to 


en el intervalo O = £ = ty, aplicando un procedimiento numérico. Suponga F, =1,k=1,m=1,£=0.1 y 
ty = 7, /2 donde —,, indica el periodo de vibración natural dado por 


27 271 
Tn = = = 271 (E.2) 


0, (k/my? 


Los valores de x y x en el instante £ = O son cero. 


Solución: La figura 4.35 muestra la función forzada de la ecuación (E.1). Para los cálculos numéricos, el 
intervalo de 0 a £, se divide en 10 escalones iguales con 


Aj="==%=  1=23,...,1M (E.3) 


F(t) 


1.00 


0.75 
F() = Fi (1 — sin 37.) 
Fo =1 


0.50 o 


0.25 


Figura 4.35 Función forzada. 
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F(0) 


AF, = F, — F¡ = 0.8436 — 1.0000 
AF, = F; — F,= 0.6910 — 0.8436 


0.8436 AF¡¡ = F¡¡ — Fig = 0.00000 — 0.01231 


E 
0.8 t; 10 1 2. Vil 
0.6910 F, = 1.0000 
F, = 0.8436 
se 0.5460 
Fo = 0.01231 
0.4 9.4122... = 0.0000 
0.2929 
0.2 0.1910 


: iD ft ty ty £ 
0 Tmo2a 37 41 371 67 11 87 9r ar 0.00000 
10 10 10 10 10 10 10 10 10 


EFE e 
At, Atz 


Figura 4.36 Aproximación lineal por partes. 


Tabla 4.2 Respuesta del sistema 


i l; x(t;) Obtenida de acuerdo con la 
figura 4.36 (Idealización 4) 
1 0 0.00000 
2 0.17 0.04541 
3 0.27 0.16377 
4 0.377 0.32499 
5 0.47 0.49746 
6 0.577 0.65151 
7 0.67 0.76238 
8 0.77 0.81255 
9 0.877 0.79323 
10 0.97 0.70482 
11 T 0.55647 


En la figura 4.36 se utilizan impulsos lineales por partes (trapezoidales) para aproximar la función 
forzada F(£). Los resultados numéricos se dan en la tabla 4.1. Los resultados se pueden mejorar por 
medio de un polinomio de mayor grado para interpolación en lugar de la función lineal. 
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Ejemplo 4.32 Respuesta total de un sistema sometido a excitación de la base 


Utilizando MATLAB, trace la respuesta total del sistema viscosamente amortiguado sometido a excitación 
armónica de la base que se considera en el ejemplo 4.5. 


Solución: La ecuación (E.8) del ejemplo 4.5 da la respuesta total del sistema: 


x(1) = 0.488695e” ' cos(19.9751 — 1.529683) 
+ 0.001333 cos(5t — 0.02666) + 0.053314 sen(51 — 0.02666) 


A continuación se proporciona el programa MATLAB para trazar esta ecuación 


$ Ex4_32.m 
for i = 1: 1001 
t(i) = (i - 1)*10/1000; 
x(i) = 0.488695 * exp(-t(i)) * cos(19.975*t(i)-1.529683) + ... 
0.001333*c0s(5*t(i)-0.02666) + 0.053314 * sin(5*t(i) 
- 0.02666); 
end 
plot (t,x); 
xlabel('t'); 
ylabel ('x(t)'); 


0.5 
0.4 
0.3 
0.2 


0.1 


x(t) 


0.2 


0.3 


A | 
Ejemplo 4.33 


4.10 Ejemplos resueltos utilizando MATLAB 401 


Respuesta a un impulso de una estructura 


Utilizando MATLAB, trace la respuesta a un impulso de la estructura de un solo grado de libertad debido a (a) 
un impacto simple y (b) un impacto doble, que se considera en los ejemplos 4.7 y 4.8. 


Solución: Las ecuaciones (E.1) y (E.3) de los ejemplos 4.7 y 4.8, respectivamente, dan las respuestas de la 
estructura a un impulso debido a impactos sencillo y doble: 


x(1) = 0.20025e” ' sen 19.9751 (E.1) 
E 0.20025e” ' sen19.9751; 0 <= 1 <= 0.2 E» 
0.20025e” ' sen19.9751 + 0.100125e 0202) sen 19.975(1 — 0.2); 1 = 0.2 


Ecuación (E.1): línea sólida 
Ecuación (E.2): línea de rayas 


—0.05 


=0,1 


0.15 


A continuación se da el programa MATLAB para trazar las ecuaciones (E.1) y (E.2). 


$ Ex4_33.m 
for i = 1: 1001 
t (i) (i-1)*5/1000;5 
x1l(i) 0.20025 * exp(-t(i)) * sin(19.975*t(i)); 
if t(i) > 0.2 
a = 0.100125; 
else 
a = 0.0; 


end 
x2(i) = 0.20025 * exp(-t(i)) * sin(19.975*t(i)) + ... 
a * exp(-(t(i)-0.2)) * sin(19.975*(t(i)-0.2)); 
end 
plot (t,x1); 
gtext('Eq. (E.1): solid line'); 
hold on; 
plot (t,x2,'-'); 
gtext('Eq. (E.2): dash line'); 
xlabel('t'); 
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Ejemplo 4.34 Respuesta bajo una fuerza periódica 


Desarrolle un programa MATLAB de uso general, llamado Program4 .m, para hallar la respuesta de estado 
estable de un sistema viscosamente amortiguado de un solo grado de libertad bajo una fuerza periódica. Use 
el programa para encontrar la respuesta de un sistema sometido a la fuerza que se muestra en la figura adjunta 
con los siguientes datos: m = 100 kg, k = 105 N/m, £ =0.1. 


Solución: El programa Program4.m se desarrolla para que acepte los valores de la fuerza periódica a n 
valores discretos de tiempo. Los datos de entrada del programa son los siguientes: 


xm = masa del sistema 

xk = rigidez del sistema 

xai = relación de amortiguamiento (£) 

n = número de puntos equidistantes en los cuales se conocen los valores de la fuerza F(t) 

m = número de coeficientes de Fourier que se considerarán en la solución 

tiempo = duración de la función F(t) 

f = matriz de dimensión n que contiene los valores conocidos de F(0); £(i) = F(t),i=1,2,...,n 


t = matriz de dimensión n que contiene los valores discretos conocidos de tiempo £; t(i)= t;,,¡=1,2,...,n 
El programa proporciona los siguientes datos de salida: 
número de escalones i, £(i), £(1), x(i) 


donde x(i) = x(t = t;) es la respuesta en el escalón de tiempo ¡. El programa también traza la variación de x 
con el tiempo. 


E(0) 
Program 4.m: x(£) 
0.7 
120,000 0.6 
0.5 
96,000 
0.4 
72,000 = 
> 
0.3 
48,000 
0.2 
24.000 01 
1 0 
0 0.025 0.05 0.075 0.100 0.120 0 005 0.1 0.15 0.2 


t 


EEES 
Ejemplo 4.35 


Resumen del capítulo 403 


Respuesta bajo una función forzada arbitraria 


Desarrolle un programa MATLAB de uso general, llamado Program5 .m, para determinar la respuesta de 
un sistema de resorte-masa viscosamente amortiguado sometido a una función forzada arbitraria mediante los 
métodos de la sección 4.9. Use el programa para determinar la solución del ejemplo 4.31. 


Solución: El programa Program5 .m se desarrolla para que acepte los valores de la fuerza aplicada a n va- 
lores discretos de tiempo. El programa requiere los siguientes datos de entrada: 


n = número de estaciones de tiempo en las cuales se conocen los valores de la función forzada 

t = matriz de tamaño n que contiene los valores del tiempo en los cuales se conoce la función forzada 

f/= matriz de tamaño n que contiene los valores de la función forzada en varias estaciones de tiempo de 
acuerdo con la idealización de la figura 4.34 (figura 4.36 para el ejemplo 4.31) 

/f = matriz de tamaño n que contiene los valores de la función forzada en varias estaciones de tiempo de 
acuerdo con la idealización de la figura 4.34 (figura 4.36 para el ejemplo 4.31) 

xai = factor de amortiguamiento (2) 

omn = frecuencia natural no amortiguada del sistema 

delt = tiempo incremental entre estaciones de tiempo consecutivas 

xk = rigidez de resorte 


El programa da los valores de x(1) obtenidos por el método numérico en las diversas estaciones de tiempo . El 
programa también traza las variaciones de x con el tiempo. 


Program 5.m: (figura 4.36) 


1 
0.5 
y 
MER 0 
0.5 
cl 
0 1 2 3 4 


Resumen del capítulo 


Consideramos la vibración forzada de sistemas de un solo grado de libertad sometidos a fuerzas periódicas 
generales mediante la serie de Fourier. Para sistemas sometidos a funciones forzadas arbitrarias, analizamos 
los métodos de integral de convolución y la transformada de Laplace para hallar la respuesta de sistemas no 
amortiguados y amortiguados. Estudiamos el concepto de espectros de respuesta y su uso para determinar la 
respuesta de sistemas sometidos a excitaciones sísmicas. Por último, consideramos métodos numéricos, como 
el de Runge-Kutta de cuarto orden, para encontrar la respuesta de sistemas sometidos a fuerzas arbitrarias, 
incluidos los numéricamente descritos. 


Ahora que ya terminó este capítulo, usted deberá ser capaz de responder las preguntas de repaso y resolver los 
problemas que se dan a continuación. 
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Preguntas de repaso 


4.1 


Responda brevemente lo siguiente: 


1. ¿Cuál es la base para expresar la respuesta de un sistema bajo excitación periódica como una suma 
de varias respuestas armónicas? 

2. Indique algunos métodos para hallar la respuesta de un sistema sometido a fuerzas no periódicas. 

3. ¿Qué es la integral de Duhamel? ¿Cuál es su uso? 

4. ¿Cómo se determinan las condiciones iniciales para un sistema de un solo grado de libertad some- 

tido a un impulso en el instante 1 = 0? 

Derive la ecuación de movimiento de un sistema sometido a excitación de la base. 

¿Qué es un espectro de respuesta? 

¿Cuáles son las ventajas del método de la transformada de Laplace? 

¿Cuál es el uso de un pseudoespectro? 

¿Cómo se define la transformada de Laplace de una función x(£)? 

10. Defina los términos impedancia generalizada y admitancia de un sistema. 

11. Mencione los modelos de interpolación que se pueden utilizar para aproximar una función forzada 

arbitraria. 
12. ¿Cuántas condiciones resonantes existen cuando la fuerza externa no es armónica? 


2 AAA 


4.2 


4.3 


13. 
14. 


15. 
16. 
17. 
18. 


Preguntas de repaso 405 


¿Cómo calcula la frecuencia del primer armónico de una fuerza periódica? 

¿Cuál es la relación entre las frecuencias de los armónicos de mayor grado y la frecuencia del 
primer armónico durante una excitación periódica? 

¿Cuál es la diferencia entre respuestas transitoria y de estado estable? 

¿Qué es un sistema de primer orden? 

¿Qué es un impulso? 

¿Cuáles son las propiedades de la función delta Dirac $(1)? 


Indique si cada uno de los siguientes enunciados es verdadero o falso. 


1. 
2. 


3. 


Naya 


13. 


El cambio en la cantidad de movimiento se conoce como impulso. 

La respuesta de un sistema sometido a una fuerza arbitraria se puede encontrar sumando las res- 
puestas producidas por varios impulsos elementales. 

El espectro de respuesta correspondiente a una excitación de la base es útil en el diseño de maqui- 
naria sometida a sismos. 

Algunas funciones periódicas no pueden ser reemplazadas por una suma de funciones armónicas. 
Las amplitudes de armónicos de mayor grado serán menores en la respuesta de un sistema. 

El método de la transformada de Laplace toma automáticamente en cuenta las condiciones iniciales. 
La ecuación de movimiento se puede integrar numéricamente incluso cuando la fuerza de excita- 
ción es no periódica. 

El espectro de respuesta da la respuesta máxima de todos los sistemas de un solo grado de libertad 
posibles. 

Para un oscilador armónico, los espectros de aceleración y desplazamiento se pueden obtener a 
partir del espectro de velocidad. 

Si dos masas m, y m, se unen después de una colisión, ésta se llama colisión elástica. 

Las características de respuesta transitoria se pueden hallar a partir de la función de transferencia. 
Se puede utilizar el método de Runge-Kutta para resolver numéricamente ecuaciones diferenciales 
de cualquier orden. 


La transformada de Laplace de 1 es La 
Ss 


Llene cada uno de los siguientes espacios en blanco con la palabra correcta: 


1. 


2. 
3. 


La respuesta de un sistema lineal sometido a una fuerza periódica se encuentra respuestas 
armónicas apropiadas. 

Cualquier función periódica se puede representar por medio de una integral de 

Una fuerza de impulso es de gran magnitud y actúa durante un periodo muy ; 

La respuesta de un sistema de un solo grado de libertad a un unitario se conoce como fun- 
ción de respuesta a impulso. 

La integral de Duhamel también se conoce como integral de 

La variación de la respuesta máxima con la frecuencia natural de un sistema de un solo grado de 
libertad se conoce como espectro de 

La respuesta transitoria de un sistema se puede hallar por medio de la integral de 

La solución completa de un problema de vibración se compone de las soluciones de estado 

y transitoria. 

El método de la transformada de Laplace transforma una ecuación diferencial en una ecuación 


La función de transferencia es la de la impedancia generalizada. 


Un impulso se puede medir si se encuentra el cambio en del sistema. 
La integral de Duhamel está basada en la función de respuesta del sistema. 


La integral de Duhamel se puede utilizar para encontrar larespuesta de sistemas 
de un solo grado de libertad sometidos a excitaciones arbitrarias. 

El espectro de respuesta de velocidad, determinado a partir del espectro de aceleración se conoce 
como espectro de 

Cualquier función forzada periódica se puede expandir en una serie de 


En el dominio de Laplace lím [sX(s)] da el valor de la respuesta. 
s> 


Un cambio en la cantidad de movimiento de un sistema da el 
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4.4 


18. 
19. 
20. 
21. 
22. 


La respuesta total de un sistema se compone de valores transitorio y de 

La transformada de Laplace de x(1) se indica como 

F(t) indica la transformada inversa de Laplace de 

La ecuación de movimiento mx + cx + kx = f(t) corresponde a un sistema de orden. 
La transformada de Laplace de d(1) es 


Seleccione la respuesta más apropiada de entre las opciones dadas: 


1. 


10. 


11. 


12. 


La parte transitoria de la solución surge de 

a. una función forzada b. condiciones iniciales e. condiciones límite 

Si un sistema se somete a una fuerza no periódica aplicada repentinamente, la respuesta será 

a. periódica b. transitoria c. estable 

Las condiciones iniciales se deben aplicar a una 

a. solución de estado estable b. solución transitoria e. solución total 

El espectro de aceleración (S,,) se puede expresar en función del espectro de desplazamiento (5) 
como 

a. S¿ = —0%S4 b. S, = 084 C. S¿= 02Sg 

El pseudoespectro está asociado con 

a. la pseudoaceleración b. la pseudovelocidad c. el pseudodesplazamiento 

Los coeficientes de Fourier se tienen que determinar numéricamente cuando los valores de la fun- 
ción f(t) están disponibles 

a. en forma analítica 


b. en valores discretos de £ 


ce. en la forma de una ecuación compleja 

La respuesta de un sistema de un solo grado de libertad sometido a excitación de la base, y(t), se 
puede determinar utilizando la fuerza externa como 

a. my b. my Cc. my + cy + ky 

El espectro de respuesta se utiliza ampliamente en 


a. el diseño de edificios sometidos a grandes cargas vivas 
b. el diseño sísmico 


e. el diseño de maquinaria sometida a fatiga 


La ecuación de movimiento de un sistema sometido a excitación de la base, y(1), está dado por 


a. MX + Cx+kx= —my 
b. MZ + CH kz = m2 = x — y 
ec, MAHR CH kx = M2 = Xx Y 


La función e” + utilizada en la transformada de Laplace se conoce como 
a. núcleo b. integrando ec. término subsidiario 


La transformada de Laplace está definida por 


/ e “x(t) dt 
0 


a. Xx 


A 
ta 
z 

Il 


En el dominio de Laplace, el lím [sX(s)] da: 
Ss 


a. el valor inicial b. el valor transitorio c. el valor de estado estable 


13. 


14. 


15. 


16. 


17. 


18. 
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F(t) = at corresponde a 

a. un impulso b. fuerza gradual c. fuerza rampa 

F(0) = O(t — 7) corresponde a una fuerza aplicada en 

a. t-=T1=0 b.1=7<0 c.i-T>0 

En una colisión elástica perfecta de dos masas m, y m,, la cantidad conservada es: 
a. energía b. cantidad de movimiento e. velocidad 


La respuesta escalonada de un sistema sobreamortiguado presenta 


a. nada de oscilaciones b. oscilaciones c. sobrepaso 

El método utilizado para expresar PE O como e + ma) se llama: 
(s + 1)(s + 2) s+1 s+2 

a. separación b. fracciones parciales e. descomposición 


La mayoría de los métodos numéricos de resolver ecuaciones diferenciales suponen que el orden 
de la ecuación es 


a. uno b. dos c. arbitrario 


4.5  Correlacione los elementos en las dos columnas siguientes: 


1. 


1 
xt) = e 4%" sen gt a. Transformada inversa de Laplace de x(s) 
mo 
É 
x(1) = / F(r)jg(t — 7) dí b. Función de impedancia generalizada 
0 
x(0) = 2 UY (s)E(s) c. Función de respuesta a un impulso unitario 
= 1 
Y(s) = A d. Transformada de Laplace 
ms? + cs + k 
Z(s) =ms.+cs +k e. Integral de convolución 
00 
x(s) = / e x(t) dt f. Función de admitancia 
0 


4.6  Correlacione las siguientes características de respuesta transitoria: 


a. Tiempo pico 1. Valor pico máximo 

b. Tiempo de subida 2. Tiempo para alcanzar el valor máximo 

c. Sobrepaso máximo 3. Tiempo para alcanzar un valor dentro de +2% del valor de 
estado estable 

d. Tiempo de asentamiento 4. Tiempo para alcanzar 50% del valor de estado estable 

e. Tiempo de retardo 5. Tiempo para incrementar el valor de estado estable de 10% 
a 90% 


Problemas 


Sección 4.2 Respuesta bajo una fuerza periódica general 


4.1-4,4 


4.5 


Encuentre la respuesta de estado estable de la válvula de control hidráulica que se muestra en la 
figura 4.4(a) a las funciones forzadas obtenidas reemplazando x(t) con F(t) y A con F, en las figuras 
1.114-1.117. 


Encuentre la respuesta de estado estable de un sistema viscosamente amortiguado a la función for- 
zada obtenida reemplazando x(t) y A con F(t) y F¿, respectivamente, en la figura 1.54(a). 


408 


Capítulo 4 Vibración en condiciones forzadas 


4.6 Las vibraciones torsionales de un engrane impulsado montado en una flecha (vea la figura 4.37) en 
condiciones estables están regidas por la ecuación 


J0 + k0 = M, 


donde k, es la rigidez torsional de la flecha impulsada, M, es el par de torsión transmitido, J es el momento 
de inercia de masa, y 0 es el desplazamiento angular del engrane impulsado. Si uno de los 16 dientes del 
engrane impulsor se rompe, determine la vibración torsional resultante del engrane impulsado para los 
siguientes datos: 


Engrane impulsado: J, = 0.1 N-m-s?, velocidad = 1000 rpm, material de la flecha impulsada: acero, 
sólido, de sección circular con diámetro de 5 cm y longitud de 1 m, M,y = 1000 N-m. 


Engrane impulsado, Jy 


Flecha impulsada, Kk; 
0 


Diente roto Engrane impulsor 


Figura 4.37 


4.7 — Se utiliza un mecanismo de cigijeñal corredizo para impartir movimiento a la base de un sistema de 
resorte-masa-amortiguador, como se muestra en la figura 4.38. Representando de forma aproximada el 
movimiento de la base y(t) como una serie de funciones armónicas, encuentre la respuesta de la masa 
para m = 1 kg, c = 10 N-s/m, k = 100 N/m, r = 10cm,/= 1 m, y w = 100 rad/s. 


2 e 7 


Figura 4.38 


4.8 La base de un sistema de resorte-masa-amortiguador se somete al desplazamiento periódico que se 
muestra en la figura 4.39. Determine la respuesta de la masa aplicando el principio de superposición. 


4.9 La base de un sistema de resorte-masa, con amortiguamiento de Coulomb, está conectada al mecanis- 
mo de cigiieñal corredizo que se muestra en la figura 4.40. Determine la respuesta del sistema para un 
coeficiente de fricción yu entre la masa y la superficie representando el movimiento y(1) como una serie 
de funciones armónicas para m = 1 kg, k = 100 N/m, r = 10cm,/= 1 m, 4 = 0.1 y w = 100 rad/s. 
Determine las limitaciones de su solución. 
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x(t) 


m 
E |4je 
MO) y(0) 
lv, 
OS A 27 ' 


Figura 4.39 


x(1) “— 


Figura 4.40 


4.10  Seutiliza una leva de rodillo para impartir un movimiento periódico a la base del sistema de resorte-masa 
que se muestra en la figura 4.41. Si el coeficiente de fricción entre la masa y la superficie es 4, determine 
la respuesta del sistema por medio del principio de superposición. Discuta la validez del resultado. 


27 


Figura 4.41 


4.11 Encuentre la respuesta total de un sistema viscosamente amortiguado de un solo grado de 
libertad sometido a una excitación armónica de la base con los siguientes datos: m = 10 kg, 
c = 20 N-s/m, k = 4000 N/m, y(t) = 0.05 cos 5t, xy = 0.1 m y xy = 1 m/s. 
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4.12 El sistema de suspensión de un automóvil que viaja por una carretera irregular tiene una rigi- 


dez de k = 5 X 106 N/m y la masa efectiva del automóvil sobre la suspensión es m = 750 kg. 
Las irregularidades de la carretera se pueden considerar como ondas semisenoidales como se 
indica en la figura 4.42. Determine la respuesta de desplazamiento del automóvil. Suponga 
que el amortiguamiento del sistema es insignificante. 


Sugerencia: La representación como una serie de Fourier de la carretera irregular, y(1), está dada por 


2 | cos 4751 cos 87Tf cos 12751 
1(3) 3(5) 5(7) 


jl 1 
y(1) =— + 7 sen 2111 
TT 2 


A 
0.57 T 1.57 27 2.57 37 t (tiempo) 


Figura 4.42 


Sección 4.3 Respuesta bajo una fuerza periódica de forma irregular 


4.13 


4.14 


4.15 


Determine la respuesta de un sistema amortiguado con m = 1 kg, k = 15 kN/m y £ = 0.1 bajo la acción 
de una función forzada periódica, como se muestra en la figura 1.119. 


Determine la respuesta de un sistema viscosamente amortiguado sometido a la fuerza periódica cuyos 
valores se dan en el problema 1.116. Suponga que M, indica el valor de la fuerza en newtons en el ins- 
tante t, segundos. Use m = 0.5 kg, k = 8000 N/m, y Z = 0.06. 


Encuentre el desplazamiento del tanque de agua de la figura 4.43(a) sometido a la fuerza periódica 
mostrada en la figura 4.43(b) tratándolo como un sistema no amortiguado de un solo grado de libertad. 
Use el procedimiento numérico descrito en la sección 4.3. 


¿0 F(0, kN 
E(0) 5, = 10 Mg 
400 
k = 5 MN/m 
d 
á O 006 015 021 030 036 > ccSundos) 


(a) (b) Figura 4.43 
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Sección 4.5 Integral de convolución 


4.16 La limpieza por chorro de arena es un proceso en el cual un material abrasivo, atrapado en un chorro de 
aire es dirigido sobre la superficie de una pieza fundida para limpiar su superficie. En un montaje par- 
ticular de limpieza por chorro de arena, la pieza fundida de masa m se coloca sobre un soporte flexible 
de rigidez k como se muestra en la figura 4.44(a). Si la fuerza ejercida sobre la pieza por el chorro de 
arena varía como se muestra en la figura 4.44(b), encuentre la respuesta de la pieza fundida. 


Boquilla Chorro de 
y material abrasivo 


Min 
TN 
pa E(t) 
Ed 


AA UN 


Pieza fundida, m 


Soporte 
flexiblet, k 


(a) (b) Figura 4.44 


4.17 Encuentre el desplazamiento de un sistema amortiguado de un solo grado de libertad sometido a la 
función forzada F(t) = F¿e—“%, donde « es una constante. 


4.18 Un cilindro de aire comprimido está conectado al sistema de resorte-masa que se muestra en la figura 
4,45(a). Debido a una pequeña fuga en la válvula, la presión sobre el pistón, p(t) se incrementa como se 
indica en la figura 4.45(b). Encuentre la respuesta del pistón con los datos siguientes: m = 10 kg, k = 
1000 N/m y d =0.1 m. 


Válvula 


EN 


Manguera 

Cilindro 

de aire 
comprimido Lx ) 

ko Ag 
pio [ANY 
Z, 
(a) 

p(0), kPa 


p() =50 (1 = e7%) 


(b) Figura 4.45 
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4.19 


4.20-4.22 


4.23 


4.24 


Encuentre la respuesta transitoria de un sistema de resorte-masa no amortiguado durante 1 > 1 /w 
cuando la masa se somete a una fuerza 


TT 
(1 — cos wt) durante 0 =1 <= — 
0 


TT 
Fo durante 1 > — 
w 


Suponga que el desplazamiento y velocidad de la masa son cero en el instante £ = 0. 


Siga el método de la integral de Duhamel para obtener la expresión para la respuesta de un sistema 
no amortiguado sometido a las funciones forzadas que se muestran en las figuras 4.46(a) a (c). 


F() F(0) F(t) 
F0( — cos o 
Fo e 
O to t O to t 
(a) (b) (c) 
Figura 4.46 


La figura 4.47 muestra un modelo de un solo grado de libertad de un vehículo de motor 
que viaja en dirección horizontal. Determine el desplazamiento relativo del vehículo cuando viaja 
por una carretera con baches de la forma y(s) = Y sen rs/0. 


m 


Figura 4.47 


Un vehículo que viaja a una velocidad constante v en dirección horizontal se encuentra con un 
tope triangular, como se muestra en la figura 4.48. Tratando el vehículo como un sistema no 
amortiguado de resorte-masa, determine la respuesta del vehículo en dirección vertical. 
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Figura 4.48 


4.25 Un automóvil de 1000 kg de masa viaja por una carretera con topes de la forma que se muestra en a 
figura 4.49. La velocidad del automóvil es de 50 km/h. Si el periodo natural no amortiguado de vibra- 
ción en dirección vertical es de 10 seg, determine la respuesta del automóvil considerándolo como un 
sistema no amortiguado de un solo grado de libertad que vibra en dirección vertical. 


Altura del tope (m) 


Distancia a lo largo 
0 0.25 0.50 de la carretera (m) 


Figura 4.49 


4.26 Una videocámara de masa m se empaca en una caja hecha de un material flexible. La rigidez y constante 
de amortiguamiento del material de empaque son k y c, respectivamente, y la masa de la caja es insigni- 
ficante. Si la caja de deja caer por accidente desde una altura h sobre un piso rígido (vea la figura 4.50), 
halle el movimiento de la videocámara. 


Videocámara 


(m) 


kl2 E — Bu 


-— Caja 


S 
Figura 4.50 
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4.27 Al rodar por la pista de aterrizaje un avión se encuentra un tope. Como resultado, la raíz del ala se so- 
mete a un desplazamiento que se puede expresar como 


pen 0=st=% 
y(1) = 
0, t>t 


Encuentre la respuesta de la masa ubicada en la punta del ala si la rigidez de ésta es k (vea la figura 4.51). 


Masa 
equivalente, m 


Raíz del ala 


Figura 4.51 


4.28 Derive la ecuación (E.1) del ejemplo 4.12. 


4.29 En una prueba de encendido estática, un cohete se ancla a un muro rígido por medio de un sistema de 
resorte-amortiguador, como se muestra en la figura 4.52(a). El empuje que actúa en el cohete alcanza su 
valor máximo FF en un tiempo muy corto y permanece constante hasta el tiempo del quemado total del 
combustible 1, como se indica en la figura 4.52(b). El empuje que actúa en el cohete es F = mp», donde 
my es la tasa constante a la cual se quema el combustible y v es la velocidad del chorro. La masa inicial 
del cohete es M, de modo que su masa en cualquier tiempo tes m = M — mpgt, 0 < t <= tp. (1) Derive 
la ecuación de movimiento del cohete, y (2) encuentre el desplazamiento máximo de estado estable del 
cohete, suponiendo una masa promedio (constante) de (M — 3 moto), si los datos son k = 7.5 X 106 
N/m, c = 0.1 X 106 N-s/m, my = 10 kg/s, v = 2000 m/s, M = 2000 kg, y £y = 100 s. 


(a) (b) 
Figura 4.52 


4.30 Demuestre que la respuesta a una función escalonada unitaria A((F, = 1 en la figura 4.10(b)) está 
relacionada con la función de respuesta a un impulso g(t), ecuación (4.25), como sigue: 


dh(t) 
dt 
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4.31 Demuestre que la integral de convolución, ecuación (4.31), también se puede expresar en función de la 
respuesta a una función escalonada unitaria A(t) como 


“dE (7 
x(t) = F(O)h(t) + i A nr = 7) d7 


4.32 Encuentre la respuesta de la barra rígida que se muestra en la figura 4.53 por medio de la integral de con- 
volución con los datos siguientes: k, = k, = 5000 N/m, a = 0.25 m, b =0.5m,/= 1.0 m, M= 50 kg, 
m = 10 kg, Fy = 500 N. 


Barra uniforme Z FO) = Fye* 
rígida, masa m 
y 
a E M 
7) - 9 
Ki 
b 
l 


S 


NN 


z 
a— 
< 


Figura 4.53 


4.33 Encuentre la respuesta de la barra rígida que se muestra en la figura 4.54 por medio de la integral de 
convolución con los datos siguientes: k = 5000 N/m, l = 1 m,m = 10 kg, M, = 100 N-m. 


Barra uniforme 
rígida, masa m 
k 8 k 


My? 
EN 
z pe 
O 
Bl Z de = , Figura 4.54 


4.34 Encuentre la respuesta de la barra rígida que se muestra en la figura 4.55 por medio de la integral de 
convolución cuando el extremo P del resorte PO se somete al desplazamiento x(1) = xye”*. Datos: k = 
5000 N/m, / = 1m,m= 10 kg, xy = 1 cm. 


x(1) =xpe ' 
le 
Barra uniforme, 
masa m k 
y aa Ho 
AAA Q 
(0) 
1 31 
- 4 o 4 - Figura 4.55 


416 Capítulo 4 Vibración en condiciones forzadas 


4.35 


4.36 


4.37 


4.38 


Encuentre la respuesta de la masa que se muestra en la figura 4.56 sometida a la fuerza F(t) = Fye”* 
mediante la integral de convolución. Datos: k, = 1000 N/m, k, = 500 N/m, r = 5 cm,m = 10 kg, J, = 
1 kg-m2, F, = 50N. 


Polea, momento de inercia de masa J,, 


> Figura 4.56 


Encuentre las funciones de respuesta a impulso de un sistema de resorte-masa viscosamente amortigua- 
do en los siguientes casos: 


a. No amortiguado (c = 0) e. Críticamente amortiguado (c = c,) 


b. Subamortiguado (c < c,) d. Sobreamortiguado (c > c,) 


Encuentre la respuesta de un sistema de un solo grado de libertad sometido a un impulso F' con los 
siguientes datos: m = 2 kg, c = 4 N-s/m, k = 32 N/m, F = 4 ó(£), xy = 0.01 m, Xo = 1 m/s. 


El ala de un avión de combate, que lleva un misil en su punta, como se muestra en la figura 4.57, se 
puede representar como una viga en voladizo equivalente con El = 15 X 10? N-m? con respecto al eje 
vertical y longitud / = 10 m. Si la masa equivalente del ala es m = 2500 kg, determine la respuesta 
de vibración del ala (de m) debido al lanzamiento del misil. Suponga que la fuerza en m provocada por 
el lanzamiento del misil se puede representar como una función de impulso de magnitud F = 50 N-s. 


Eje de flexión 


(a) Sistema real 


Figura 4.57 
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ANNAN 
3 


x(0) 


(b) Modelo de viga 


(c) Modelo de vibración 


Figura 4.57 (Continuación) 


4.39 El marco, el yunque y la base del martillo de forja que se muestran en la figura 4.58(a) tienen una masa 
total de m. La almohadilla de soporte elástica tiene una rigidez de k. Si la fuerza aplicada por el martillo 
se da en la figura 4.58(b), determine la respuesta del yunque. 


| < Martillo 
F(0) 
y 
H— Marco 
E(0) 
Yunque Mess 
| m | 
ES == 
, Base d | 
Almohadilla 
elástica, k 
1 
S a lo Sto 
(a) (b) 


Figura 4.58 


4.40 La entrada a la válvula de un motor de combustión interna es una fuerza de F = 15000 N aplicada 
durante un periodo de 0.001 s por una leva como se muestra en la figura 4.59 (vea la figura 1.39 para la 
disposición de la válvula). La válvula tiene una masa de 15 kg, una rigidez de 10000 N/m y una cons- 
tante de amortiguamiento de 20 N-s/m. La leva aplica la fuerza F cada 0.5 s. (a) Encuentre la respuesta 
del desplazamiento de la válvula a partir de su posición de reposo cuando la leva aplica la fuerza F' por 
primera vez. (b) Determine el desplazamiento de la válvula a partir de su posición de reposo cuando la 
leva aplica la fuerza F por segunda vez. 
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FO 


O 005 “Figura 4.59 


4.41 El choque de un pájaro contra el motor de un avión se puede considerar como un impulso (figura 
4.60(a)). Si la rigidez y el coeficiente de amortiguamiento del soporte del motor son k = 50000 N/m y 
1000 N-s/m, y la masa del motor es m = 500 kg, obtenga la respuesta del motor. Suponga la masa del 
pájaro como 4 kg y la velocidad del avión como 250 km/h. 


Soporte de 
montaje del motor 


yl 


il x(1) F (impulso) 


(a) Sistema físico (b) Modelo 
Figura 4.60 


4.42 El carro de ferrocarril que se muestra en la figura 4.61 está inicialmente en reposo y un impulso 54(1) 
lo pone en movimiento. (a) Determine el movimiento del carro, x(t). (b) Si se desea detener el carro 
aplicando otro impulso, determine el impulso que se tiene que aplicar al carro. 


| 
E 


Figura 4.61 


4,43 


o AS o 
TITTT» 


x(t) 


4.44 


4.45 


F 


x(0) 
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Un sistema de resorte-amortiguador está conectado a una palanca rígida sin masa como se muestra en 
la figura 4.62. Si se aplica una fuerza gradual de magnitud F, en el instante £ = O, determine el despla- 
zamiento, x(t), del punto A de la palanca. 


ell 


=F; 


E(t) 
o ! 


k E pl 


p< k > 


77 ITA 


Figura 4.62 


En el transbordador espacial hay un paquete experimental espacial de masa m soportado por una sus- 
pensión elástica de rigidez k. Durante el lanzamiento, el transbordador espacial (base del paquete elás- 
ticamente soportado) experimenta una aceleración Y(t) = at, donde a es una constante. Encuentre la 
variación del tiempo del desplazamiento, x(t), y el desplazamiento relativo, x(t) — y(t), del paquete. 
Considere condiciones iniciales cero. 


Una persona que carga un instrumento de precisión de masa m, viaja de pie en el elevador de un edificio 
(figura 4.63). El elevador, mientras se mueve a una velocidad v, en el instante £ = O, desacelera a una 
velocidad cero (se detiene) en el instante 7, de modo que la variación de su velocidad se puede expresar 
como 


suponiendo que la rigidez de la persona que está de pie es k, determine la variación del desplazamiento 
del instrumento de precisión, x(£). 


x(0) 8 k 
i | 


y() y(1) 


Figura 4.63 
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4.46 


Ko 


Fo 


El tanque de agua que se muestra en la figura 4.43(a) se somete a una fuerza huracanada repentina la 
cual cambia con el tiempo como se muestra en la figura 4.64. Considerando condiciones iniciales cero, 
determine la respuesta de desplazamiento, x(£), del tanque de agua. 


T “Figura 4.64 


Sección 4.6 Espectro de respuesta 


4.47 


4.48 


4,49 


4.50 


4,51* 


4.52 


Derive el espectro de respuesta de un sistema no amortiguado con el pulso rectangular que se muestra 
en la figura 4.46(a). Trace (x/8.,p)má, con respecto a (tp/7,,). 

Encuentre el espectro de respuesta de desplazamiento de un sistema no amortiguado con el pulso que se 
muestra en la figura 4.46(c). 


La base de un sistema de resorte-masa no amortiguado se somete a una excitación de aceleración dada 
por ay[ 1 — sen(7rt/21,]. Encuentre el desplazamiento relativo de la masa z. 

Encuentre el espectro de respuesta del sistema considerado en el ejemplo 4.13. Trace (kx/F/),4, contra 
w,fy en el rango 0 = w,fy = 15. 


máx 


La estructura de un edificio se somete a una carga explosiva, y la idealización de la estructura y la carga 
se muestran en la figura 4.14. Si m = 5000 kg, F¿ = 4 MN y ty = 0.4 s, encuentre la rigidez mínima 
requerida para limitar el desplazamiento a 10 mm. 


Considere la tarjeta de circuito impreso (TCI) montada sobre una repisa de aluminio que se muestra en 
la figura 4.23(a). Diséñela para que soporte una aceleración de 100 g sometida al pulso rectangular que 
se muestra en la figura 4.65. Suponga el peso específico, el módulo de Young y el esfuerzo permisible 
de aluminio como 0.1 Ib/pulg3, 107 Ib/pulg?, y 26000 Ib/pulg?, respectivamente. 


Factor de amplificación Aceleración 


de choque 


1008 


Figura 4.65 


*El asterisco indica que se trata de un problema sin respuesta única. 


Problemas 421 


4.53 Considere la tarjeta de circuito impreso (TCI) montada sobre una repisa de aluminio en voladizo que 
se muestra en la figura 4.23(a). Diseñe la repisa para que soporte una aceleración de 100 g sometida 
al pulso triangular que se muestra en la figura 4.66. Considere las propiedades de material dadas en el 
problema 4.52. 


Factor de amplificación 
de choque Aceleración 


1008 P-== 


Figura 4.66 


4.54 Una caja electrónica, que pesa 1 lb, se somete a una prueba de choque por medio de un pulso semisenoi- 
dal de 100 g con una base de tiempo de 0.1 segundo para una prueba de calificación. La caja de coloca 
a la mitad de una viga doblemente empotrada como se muestra en la figura 4.67. La viga, junto con la 
caja, se coloca en un recipiente y se somete a la prueba de choque. Diseñe la viga para que soporte el 
pulso de choque mencionado. Considere las propiedades de material dadas en el problema 4.52. 


Caja electrónica 


— 


A pp 


ANOS 


L-1/2/>] 


Sección A—A Figura 4.67 


4.55* El tanque de agua que se muestra en la figura 4.68 se somete a un sismo cuyo espectro de respuesta se 
indica en la figura 4.18. El peso del tanque con agua es de 100000 lb. Diseñe una columna circular hueca 
de acero de 50 pies de altura de modo que el esfuerzo de flexión máximo no exceda el esfuerzo de fluen- 
cia del material. Considere una relación de amortiguamiento de 0.05 y un factor de seguridad de 2. 


ZIZITITIITITA 


> Figura 4.68 
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4.56 


4.57 


Considere la grúa viajera elevada que se muestra en la figura 4.21. Suponiendo el peso de la carretilla 
como 5000 lb y la relación de amortiguamiento total como 2%, determine la rigidez total del sistema 
necesario para que la carretilla no se descarrile cuando experimente una excitación sísmica vertical 
cuyo espectro de diseño aparece en la figura 4.19. 


Un poste eléctrico de sección transversal circular con una rigidez a flexión k = 5000 N/m y una relación 
de amortiguamiento ¿ = 0.05, soporta un transformador de masa m = 250 kg como se muestra en la 
figura 4.69. Se somete a un sismo caracterizado por un espectro de respuesta dado en la figura 4.18. 
Encuentre: (a) el desplazamiento máximo del transformador; (b) la fuerza cortante máxima en el poste, 
y (c) el momento de flexión máximo en el poste. 


] 
pl 
Masa del l po x(1) 
transformador (m) a | 


Rigidez a 
flexión del 
poste circular 


(k) 


—A| 


yO) 
á Movimiento del suelo Figura 4.69 


Sección 4.7 Transformada de Laplace 


4.58 


4.59 


4.60 


4.61 


4.62 


4.63 


Encuentre la respuesta de estado estable de un sistema no amortiguado de un solo grado de libertad 
sometido a la fuerza F(t) = Fyelo! siguiendo el método de transformada de Laplace. 


Encuentre la respuesta de un sistema de resorte-masa amortiguado sometido a una función escalonada 
de magnitud F, con el método de transformada de Laplace. 


Encuentre la respuesta de un sistema no amortiguado sometido a un pulso cuadrado F(t) = Fy en el ran- 
go 0 <= 1 <= ty durante £ > fy aplicando el método de transformada de Laplace. Considere las condiciones 
iniciales como cero. 


Derive la expresión para la transformada de Laplace de la respuesta de un sistema amortiguado de un 
solo grado de libertad sometido a los siguientes tipos de funciones forzadas: 


a. f(1) = Asenot c. f(t) = Ae 
b. f(1) = Acos wt d. f(1) = AS(t — tp) 


Derive una expresión para la función de respuesta a un impulso de un sistema críticamente amortiguado 
de un solo grado de libertad. 


Encuentre la respuesta de un sistema con la siguiente ecuación de movimiento: 
2x + 8x + l6x = 50(1) 


aplicando las condiciones iniciales x(£ = 0) = xy = 0.05 m y x(1= 0) = x, = 0. Trace la respuesta del 
sistema. 


4.64 


4.65 


4.66 


4.67 


4.68 


4.69 


4.70 
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Una bola de bronce de masa my se deja caer sobre la masa de un sistema de un solo grado de libertad 
desde una altura h como se muestra en la figura 4.70. Si se atrapa la bola después de su primer rebote, de- 
termine la respuesta de desplazamiento resultante de la masa m. Suponga que la colisión es perfecta- 
mente elástica y que el sistema está inicialmente en reposo. Datos: m = 2 kg, my = 0.1 kg, k = 100 
N/m, c = 5 N-s/m, y h =2m. 


(Gm 


Figura 4.70 


Considere la ecuación de movimiento de un sistema de primer orden: 


0.5x + 4x = f(5) 
donde la función forzada [(t) es periódica. Si la representación como una serie de Fourier de f(t) es 


F(1) = 4 sen 21 + 2 sen 41 + sen 61 + 0.5 sen 81 +... 


a. ¿cuál es el ancho de banda del sistema? 


b. encuentre la respuesta de estado estable del sistema considerando únicamente los componentes de 
KO) que queden dentro del ancho de banda del sistema. 


Encuentre la respuesta escalonada de un sistema con la ecuación de movimiento formulada: 


a. 2% + 10% + 12.5 = 10u,(£) 
b. 2 + 10% +8 = 10u,(1) 
c. 2X + 101 + 18 = 10u,(1) 


Derive la transformada de Laplace de la función rampa F(t) = bt, t = 0, comenzando a partir de la 
transformada de Laplace. 


Encuentre la transformada inversa de Laplace de 
=5 +3 


A En 


Encuentre la transformada inversa de Laplace de 


3s +8 
(s + DAUs + 5) 


F(S) = 


Encuentre la respuesta de un sistema de resorte-amortiguador (de primer orden) que se muestra en la 
figura 4.1(a) con la ecuación de movimiento 


ci + kx =F(t) 
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4.71 


4.72 


4.73 


4.74 


4.75 


4.76 


4.77 


4.78 


4.79 


4.80 


donde la función forzada F(f) es una función escalonada unitaria. También determine los valores inicial 
y de estado estable de la respuesta a partir de las soluciones en el dominio de Laplace y de tiempo. 


Determine los valores inicial y de estado estable de la respuesta rampa del sistema de primer orden que 
se considera en el ejemplo 4.20, a partir de las soluciones en el dominio de Laplace y de tiempo. 


Encuentre los valores inicial y de estado estable de la respuesta de impulso del sistema subamortiguado 
que se considera en el ejemplo 4.9 utilizando las soluciones en el dominio de Laplace y de tiempo. 


Encuentre la respuesta de un sistema críticamente amortiguado de un solo grado de libertad sometido a 
una fuerza gradual con la ecuación de movimiento 


2x + 8x+8x=5 
Considere las condiciones iniciales como xy = 1 y Xy = 2. 


Encuentre la respuesta de estado estable de un sistema subamortiguado de un solo grado de libertad 
sometido a una entrada rampa F(1) = bt donde b es la pendiente de la rampa. 


Derive la expresión para la respuesta total de un sistema subamortiguado de un solo grado de libertad 
sometido a una función forzada F(£). Considere las condiciones iniciales como x(t = 0) = xy y x(1 = 0) 
= Xo 


Para el sistema amortiguado de segundo grado con la función de transferencia dada a continuación, 
determine los valores de £, 0), 1,, £,, 1, y porcentaje de sobrepaso: 


X(s) 121 
F(s) $2 +17.65 + 121 


Para el sistema amortiguado de segundo grado con la función de transferencia dada a continuación, 


determine los valores de £, 0), 1, 1,, 1, y porcentaje de sobrepaso: 


X(s) 3.24 x 10% 
F(s) 52 + 27005 + 3.24 x 106 


Para el sistema traslacional de segundo grado que se muestra en la figura 4.2(a) con m = 6 kg, c = 30 
N-s/m y k = 45 N/m, determine los valores de £, ,, t,, 1,, 1, y porcentaje de sobrepaso para x(1). 


Para el sistema torsional de segundo orden que se muestraen la figura 4.2(c) con J = 2 kg-m?, c, = 2 
N-m-s/rad y k, = 2 N-m/rad, determine los valores de £, ,, t,, 1, 1, y el porcentaje de sobrepaso para 
0(0. 


Para el sistema traslacional que se muestra en la figura 4.2(a) con k = 1 y f(t) = función escalonada 
unitaria, determine los valores de m y c para alcanzar 40% de sobrepaso y un tiempo de asentamiento 
de Ss. 


Sección 4.8 Métodos numéricos 


4.81 


Encuentre la respuesta de un sistema amortiguado de un solo grado de libertad con la ecuación de mo- 
vimiento 


mx + cx + kx =F(t) 


4.82 


4.83 
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siguiendo el método de Runge-Kutta. Suponga que m = 5 kg, c = 200 N-s/m, k = 750 N/m y 


Eo t Mere 

ES ==; 
ra t; ; 

Eo; t=tj 


con Fy = 2000N y ft, =6s. 


Resuelva el problema 4.81 (con el método de Runge-Kutta) con la función forzada 


_)JHF PP 0O=1t=% 
F(t) = ti 


0; t=tj 
con Fy = 2000 N y 1, =6s. 


Resuelva el problema 4.81 (con el método de Runge-Kutta) para la función forzada 


Eo t 
—; 0O=st=1f 
Í 
to: =T 
a 
0; t=b 


con F¿ = 2000N,1, =3syf,=6s. 


Sección 4.9 Respuesta a condiciones forzadas irregulares obtenida aplicando métodos 
numéricos 


4.84 


4.85 


Derive las expresiones para x; y X ¡ de acuerdo con la función de interpolación lineal, considerada en la 
sección 4.9 para el caso no amortiguado. Utilizando estas expresiones, encuentre la solución del ejem- 
plo 4.31 suponiendo que el amortiguamiento es cero. 


Encuentre la respuesta de un sistema amortiguado de un solo grado de libertad con la ecuación de 
movimiento 
mx + cx + kx=F(t) 


utilizando el método numérico de la sección 4.9. Considere m = 5 kg, c = 200 N-s/m, k = 750 N/m y 
los valores de la función forzada F(f) en tiempos discretos como se indica a continuación: 


t 0 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 
FE(0) 0 400 800 1200 1600 2000 2000 2000 2000 2000 2000 
4.86 Encuentre la respuesta de un sistema amortiguado de un solo grado de libertad con la ecuación de 


movimiento 
mx + cx +kx=F(t) 


utilizando el método numérico de la sección 4.9. Considere m = 5 kg, c = 200 N-s/m, k = 750 N/m y 
los valores de la función forzada F(t) en tiempos discretos como se indica a continuación: 
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t 


E(0) 


0 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 
0 1000 1732 2000 1732 1000 0 0 0 0 0 


4.87 


Encuentre la respuesta de un sistema amortiguado de un solo grado de libertad con la ecuación de 
movimiento 


mx + cx + kx =F(t) 


utilizando el método numérico de la sección 4.9. Considere m = 5 kg, c = 200 N-s/m, k = 750 N/m y 
los valores de la función forzada F(t) en tiempos discretos como se indica a continuación: 


t 


E(0) 


0 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 
0 666.7 1333.3 2000 1333.3 666.7 0 0 0 0 0 


Sección 4.10 Ejemplos resueltos utilizando MATLAB 


4.88 Una máquina recibe una fuerza de choque de un martillo de impacto. Si la máquina se puede modelar 


4.89 


4.90 


como un sistema de un solo grado de libertad con m = 10 kg, k = 4000 N/m y c = 40 N-s/m y la mag- 
nitud del impacto es F = 100 N-s, determine la respuesta de la máquina. También trace la respuesta 
utilizando MATLAB. 


Si la máquina descrita en el problema 4.88 recibe un doble choque impartido por el martillo de impacto, 
determine la respuesta de la máquina. Considere la fuerza de impacto, F(t), como F(t) = 100 4(t) + 
50 6(+ — 0.5) N, donde, ó(t) es la función delta Dirac. Trace también la respuesta de la máquina apli- 
cando MATLAB. 


Utilizando MATLAB, trace la respuesta de un sistema viscosamente amortiguado de resorte-masa so- 
metido al pulso rectangular que se muestra en la figura 4.12(a) con (a) ty = 0.1 s, y (b) £y = 1.5 s. Con- 
sidere los siguientes datos: m = 100 kg, k = 1200 N/m, c = 50 N-s/m, Fy = 100 N. 


4.91 Siguiendo Program4 .m, encuentre la respuesta de estado estable de un sistema viscosamente amorti- 
guado con m = 1 kg, k = 400 N/m y c = 5 N-s/m sometido a la fuerza periódica que se muestra en la 
figura 4.71. 

F(0, N 
500 
NS 
0 0.4 0.5 1.0 1.4 LS 


Figura 4.71 
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4.92 Siguiendo Program4.m, encuentre la respuesta de un sistema viscosamente amortiguado con 
m= 100 kg, k = 105 N y z = 0.1 sometido a la fuerza F(*) = 1000(1 —cos 7r£) N. 


4.93 Un sistema amortiguado de un solo grado de libertad tiene una masa m = 2, un resorte de rigidez k = 50 
y un amortiguador con c = 2. Una función forzada F(£), cuya magnitud se indica en la tabla siguiente, 
actúa en la masa durante 1 segundo. Encuentre la respuesta del sistema por medio del método de inter- 
polación por partes que se describe en la sección 4.9 utilizando Program5.m. 


Tiempo (4) F(t;) 
0.0 8.0 
0.1 -12.0 
0.2 15.0 
0.3 -13.0 
0.4 11.0 
0.5 27.0 
0.6 24.0 
0.7 3.0 
0.8 10.0 
0.9 15.0 
1.0 18.0 


4.94 La ecuación de movimiento de un sistema no amortiguado está dada por 2x + 1500x = F(t), donde 
la curva que se muestra en la figura 4.72 define la función forzada. Encuentre la respuesta del sistema 
numéricamente en el rango O < 1 <= 0.5. Considere las condiciones iniciales como xy = xy = 0 y el 
tamaño del escalón de tiempo como Az = 0.01. Use el programa MATLAB ode23. 


F(0, N 


Í. 
0 0.10 0.25 pes Figura 4.72 


4.95 Resuelva el problema 4.94 siguiendo el programa MATLAB ode23 si el sistema está viscosamente 
amortiguado de modo que la ecuación de movimiento sea 
2x + 10x + 1500x = F(t) 
4.96 Escriba un programa MATLAB para hallar la respuesta de estado estable de un sistema de un solo 


grado de libertad sometido a una fuerza arbitraria, evaluando numéricamente la integral de Duhamel. 
Utilizando este programa, resuelva el ejemplo 4.31. 
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4.97 Encuentre el desplazamiento relativo del tanque de agua que se muestra en la figura 4.43(a) cuando su 
base se somete al registro de aceleración sísmica de la figura 1.115 suponiendo que la ordenada repre- 
senta la aceleración en g?s. Use el programa del problema 4.96. 


4.98 Laecuación diferencial de movimiento de un sistema no amortiguado está dado por 2x + 150x = F(t) 
con las condiciones iniciales xy = xy = 0. Si F(£) es como se muestra en la figura 4.73, halle la respuesta 
del problema siguiendo el programa del problema 4.96. 


FE(t) 


100 


30 


0 0.05 0.10 0.15 ' Figura 4.73 


Proyectos de diseño 


4.99 Diseñe un sismómetro del tipo que se muestra en la figura 4.74(a) (y especifique los valores de a, m y k) 
para medir sismos. El sismómetro debe tener una frecuencia natural de 10 Hz, y el desplazamiento 
relativo máximo de la masa debe ser al menos de 2 cm cuando su base se someta al desplazamiento que 
se aprecia en la figura 4.74(b). 


y(0), cm 
Barra rígida (masa insignificante) 
Jaula (masa | 
insignificante) 1 
a 
y() , 
' y t, Seg 
10) 1 
la > 
b=3a > 
(a) (b) Figura 4.74 


4.100 Las fuerzas de corte desarrolladas durante dos operaciones de maquinado diferentes se muestran en las 
figuras 4.75(a) y (b). Las imprecisiones (en la dirección vertical) en la superficie de acabado en dos 
casos fueron de 0.1 mm y 0.05, respectivamente. Encuentre la masa y rigidez equivalentes de la cabeza 
de corte (figura 4.76), considerándola como un sistema no amortiguado de un solo grado de libertad. 


F(0), N F(0), N 


5000 5000 


[, Seg 


Figura 4.75 
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Cabeza de corte 


Figura 4.76 


4.101 Una fresadora montada a la mitad de un eje se utiliza para quitar metal de una pieza de trabajo (figura 
4.77). Se desarrolla un par de torsión de 500 N-m en la fresa en condiciones de fresado de estado es- 
table. Uno de los 16 dientes de la fresa se rompe durante la operación de corte. Determine la sección 
transversal del eje para limitar la amplitud del desplazamiento angular de la fresa a 1”. Suponga que el 
eje se puede modelar como una flecha de acero hueco fija por ambos extremos. 


Datos: Longitud del eje = 0.5 m, momento de inercia de masa de la fresa = 0.1N-m2, velocidad de la 
fresa = 1000 rpm. 


Sobrebrazo 


Soporte 
del eje 


Columna 


— Pieza de 
trabajo 


S 


Figura 4.77 
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Daniel Bernoulli 
(1700-1782) 


CAPÍTULO 5 


Sistemas de dos grados de libertad 


Miembro de una familia de matemáticos y científicos suizos, recibió su doctorado en 
medicina por su tesis sobre la acción de los pulmones. Fue profesor de matemáticas 
en San Petersburgo en 1725. Más adelante dio clases de anatomía y botánica en Basel. 
Desarrolló la teoría de la hidrostática y la hidrodinámica; el “teorema de Bernoulli” 
es muy conocido entre los ingenieros. Derivó las ecuaciones de movimiento para la 
vibración de vigas (teoría de Euler-Bernoulli) y estudió los problemas de las cuer- 
das vibratorias. Bernoulli fue el primero en proponer el principio de superposición de 


armónicos en vibración libre. 


(Fotografía de un retrato, cortesía de David Eugene Smith en History of Mathematics, 
Volumen 1, General Survey of the History of Elementary Mathematics, Dover Publi- 


cations, Nueva York, 1958). 
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En este capítulo se trata de los sistemas de dos grados de libertad, los cuales requieren dos coorde- 
nadas independientes para describir su movimiento. Las ecuaciones de movimiento acopladas del 
sistema se derivan aplicando la segunda ley del movimiento de Newton. Al expresar estas ecuacio- 
nes en forma matricial se identifican las matrices de masa, amortiguamiento y rigidez del sistema. 
Asumiendo el movimiento armónico de las dos masas, se encuentran los valores de eigen o fre- 
cuencias naturales de vibración, los vectores modales y la solución de vibración libre del sistema 
no amortiguado. También se describe el método de incorporación de las condiciones iniciales. Se 
consideran de manera análoga los sistemas torsionales de dos grados de libertad. Los conceptos de 
acoplamiento de coordenadas, coordenadas generalizadas y coordenadas principales se presentan 
con ejemplos. Se hace una introducción al análisis de vibración forzada del sistema sometido a 
una forma compleja de fuerza armónica y se identifica la matriz de impedancia. Se presentan los 
sistemas semidefinidos, no restringidos o degenerados junto con un método para encontrar sus 
frecuencias naturales de vibración. La autoexcitación y el análisis de estabilidad de sistemas de dos 
grados de libertad se consideran junto con una derivación de las condiciones de estabilidad. Tam- 
bién se presenta el criterio de Routh-Hurwitz, el cual se puede utilizar para derivar las condiciones 
de estabilidad de cualquier sistema de n grados de libertad. Asimismo, el método de la función de 
transferencia, el cálculo de la respuesta de sistemas de dos grados aplicando la transformada 
de Laplace y las soluciones obtenidas con funciones de transferencia de frecuencia tienen aquí su 
presentación. Por último, se ilustran con ejemplos las soluciones de vibración libre y forzada de un 
sistema de dos grados de libertad que se obtienen utilizando MATLAB. 


Objetivos de aprendizaje 


Al terminar este capítulo, usted deberá ser capaz de realizar lo siguiente: 


e Formular las ecuaciones de movimiento de sistemas de dos grados de libertad. 


e Identificar las matrices de masa, amortiguamiento y rigidez a partir de las ecuaciones 
de movimiento. 


e Calcular los valores de eigen o frecuencias naturales de vibración, y los vectores modales. 
e Determinar la solución de vibración libre utilizando las condiciones iniciales conocidas. 

e Comprender los conceptos de acoplamiento de coordenadas y coordenadas principales. 

e Determinar las soluciones de vibración forzada bajo fuerzas armónicas. 

e Comprender los conceptos de autoexcitación y estabilidad del sistema. 


e Utilizar el método de la transformada de Laplace para solucionar sistemas de dos grados 
de libertad. 


e Resolver problemas de vibración libre y forzada de dos grados de libertad utilizando 
MATLAB. 


Los sistemas que requieren dos coordenadas independientes para describir su movimiento se lla- 
man sistemas de dos grados de libertad. Algunos ejemplos de sistemas de dos grados de libertad 
se mostraron en la figura 1.12. En este capítulo consideraremos sólo sistemas de dos grados de 
libertad, para proporcionar una introducción simple al comportamiento de sistemas con un número 
arbitrariamente grande de grados de libertad, lo cual es el tema del capítulo 6. 
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Punta 
Cabezal fijo giratoria Punta fija Cabezal móvil 
Bancada 
(a) 
C.G. sd 
At=-—-—-—-—-—-J]B 


Figura 5.1 Torno. 


Considere un modelo simplificado de un torno que se muestra en la figura 5.1(a), en el cual 
su bancada, representada como una viga elástica, está apoyada sobre dos cortas columnas elásticas 
con su cabezal fijo y el cabezal móvil indicados como masas concentradas fijas en la viga [5.1-5.3]. 
Para un análisis de vibración simplificado, el torno se puede tratar como un cuerpo rígido de masa 
total m y momento de inercia de masa J, con respecto a su centro de gravedad (C.G.), apoyado en 
resortes de rigidez k, y k, como se muestra en la figura 5.1(b). El desplazamiento del sistema 
en cualquier momento puede ser especificado por una coordenada lineal x(*), que indica el despla- 
zamiento vertical del C.G. de la masa, y una coordenada angular 0(£), que indica la rotación de la 
masa m con respecto a su C.G. En lugar de x(t) y 6(t), también podemos utilizar x,(t) y x,(0), los 
desplazamientos de los puntos A y B, como coordenadas independientes para especificar el movi- 
miento del sistema. Por lo tanto el sistema tiene dos grados de libertad. Es importante observar que 
en este caso la masa m se trata no como una masa puntual sino como un cuerpo rígido que tiene 
dos posibles tipos de movimiento. (Si es una partícula, no es necesario especificar la rotación de la 
masa en torno a su C.G.). 

Asimismo, considere el automóvil que se muestra en la figura 5.2(a). Para la vibración de un 
automóvil en el plano vertical se puede utilizar el modelo de dos grados de libertad que se muestra 
en la figura 5.2(b). En este caso el cuerpo se idealiza como una barra de masa m y momento de 
inercia de masa J,, apoyada sobre las ruedas traseras y delanteras (suspensiones) de rigidez k; y k,. 
El desplazamiento del automóvil en cualquier momento puede ser especificado por la coordenada 
lineal x(£) que indica el desplazamiento vertical del C.G. del cuerpo y la coordenada angular 6(t) 
que indica la rotación (inclinación) del cuerpo con respecto a su C.G. De forma alterna, el movi- 
miento del automóvil se puede especificar por medio de coordenadas independientes, x,(1) y x,(1), 
de los puntos A y B. 

A continuación, considere el movimiento de un edificio de varios pisos sometido a un sismo. 
Por sencillez, se puede utilizar un modelo de dos grados de libertad como se muestra en la figura 
5.3. En este caso el edificio se modela como una barra rígida de masa m y momento de inercia de 
masa J,¿. La resistencia ofrecida al movimiento del edificio por los cimientos y el suelo circundante 
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CIX 


¿4 ES. da B 


(b) Figura 5.2 Automóvil. 


se representa de forma aproximada por un resorte lineal de rigidez k y un resorte torsional de rigidez 
k,. El desplazamiento del edificio en cualquier momento puede ser especificado por el movimiento 
horizontal de la base x(t) y el movimiento angular 0(t) alrededor del punto O. Por último, considere 
el sistema de la figura 5.4(a), el cual ilustra el embalaje de un instrumento de masa m. Suponiendo 
que el movimiento del instrumento se limita al plano xy, el sistema se puede modelar como una 
masa m soportada por resortes en las direcciones x y y, como se indica en la figura 5.4(b). De modo 
que el sistema tiene una masa puntual m y dos grados de libertad, porque la masa tiene dos posibles 
tipos de movimiento (traslación a lo largo de las direcciones x y y). La regla general para calcular 
el número de grados de libertad se puede formular como sigue: 


Número de Número de masas en el sistema 
grados de libertad = x cantidad de posibles tipos 
del sistema de movimientos de cada masa 


Hay dos ecuaciones de movimiento para un sistema de dos grados de libertad, una para cada masa 
(más precisamente, para cada grado de libertad). Por lo general son de la forma de ecuaciones 
diferenciales acopladas, es decir, cada ecuación implica todas las coordenadas. Si se supone una 
solución armónica para cada coordenada, las ecuaciones de movimiento conducen a una ecua- 
ción de frecuencia que da dos frecuencias naturales para el sistema. Si le impartimos una excitación 
inicial, el sistema vibra a una de estas frecuencias naturales. Durante la vibración libre en una de 
las frecuencias naturales, las amplitudes de los dos grados de libertad (coordenadas) se relacionan 
de una manera específica y la configuración se conoce como modo normal, modo principal o modo 
natural de vibración. Por lo tanto, un sistema de dos grados de libertad tiene dos modos normales 
de vibración correspondientes a las dos frecuencias naturales. 
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Edificio 

(masa: m, 
momento de 
inercia de masa: J¿) 


Figura 5.3 Edificio de varios pisos sometido a un sismo. 


Si le impartimos una excitación inicial al sistema, la vibración resultante será una superposi- 
ción de los dos modos normales de vibración. Sin embargo, si el sistema vibra por la acción de una 
fuerza armónica externa, la vibración armónica forzada resultante ocurre en la frecuencia 
de la fuerza aplicada. Bajo excitación armónica, ocurre la resonancia (es decir, las amplitudes de 
las dos coordenadas serán máximas) cuando la frecuencia forzada sea igual a una de las frecuencias 
naturales del sistema. 

Como es evidente por los sistemas que se muestran en las figuras 5.1-5.4, la configuración 
de un sistema se puede especificar por medio de un conjunto de coordenadas independientes 
como longitud, ángulo o algún otro parámetro físico. A todo conjunto de coordenadas como ese 
se le llama coordenadas generalizadas. Aun cuando las ecuaciones de movimiento de un sistema 
de dos grados de libertad suelen estar acopladas de modo que cada ecuación implique todas las 


Instrumento 
(masa m) 


Embalaje 
(material de 
acojinamiento) (a) (b) 


Figura 5.4 Embalaje de un instrumento. 
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coordenadas, siempre es posible determinar un conjunto particular de coordenadas de modo que 
cada ecuación de movimiento contenga sólo una coordenada. Entonces las ecuaciones se desaco- 
plan y se pueden resolver independientemente de cada una. Tal conjunto de coordenadas, el cual 
conduce a un sistema desacoplado de ecuaciones, se conoce como coordenadas principales. 


Considere un sistema de resorte-masa viscosamente amortiguado de dos grados de libertad, como 
el que se muestra en la figura 5.5(a). Las coordenadas x,(£) y x,(t) describen totalmente el movi- 
miento del sistema, las cuales definen las posiciones de las masas m, y m, en cualquier momento 
con respecto a las posiciones de equilibrio respectivas. Las fuerzas externas F,(t) y F,(t) actúan en 
las masas m, y m,, respectivamente. Los diagramas de cuerpo libre de las masas m, y m, se mues- 
tran en la figura 5.5(b). La aplicación de la segunda ley del movimiento de Newton a cada una de 
las masas proporciona las ecuaciones de movimiento: 


myX1 + (01 + c7)X — C2X2 + (k¡ + ko)x1 — ko = 4 (5.1) 


m2X7 — C9X] + (07 + 03)x2 — kox1 + (ko + k3)x2 = £ (5.2) 


Se ve que la ecuación (5.1) contiene términos que implican x, (es decir, —c2X2 y —Kk>x,), en 
tanto que la ecuación (5.2) contiene términos que implican x, (es decir, —c2X1 y — k,x,). Por con- 
siguiente representan un sistema de dos ecuaciones diferenciales acopladas de segundo orden. De 
este modo, se puede esperar que el movimiento de la masa m;, influya en el movimiento de la masa 
m, y viceversa. Las ecuaciones (5.1) y (5.2) se pueden escribir en forma matricial como 


[m]X(0 +10 +70 =%0) (53) 


m 


PE x1(0) mea 
ki O) ka OA o 


ea X2, X> 

Fr F) 

k1X1 mi K2(%7—x1) mí K3X2 
, A 2 . 

cx Ca(%7—X1) c3% 


Resorte k¡ sometido Resorte k, sometido Resorte kz sometido 
a tensión duranter +x; a tensión durante +(x, —x1) a compresión durante +x> 
(b) 


Figura 5.5 Sistema de resorte-masa-amortiguador de dos grados de libertad. 
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donde [m], [c] y [k] se conocen como matrices de masa, amortiguamiento y rigidez, respectiva- 


mente, y se expresan como 
Ñ m 0 
[m] = 
Ñ 0. m, 


n_ C1 + Ca — (2 
[e] 
y =02 Cr + C3 


o = le +ke  —k | 
_ = Kk> ka + K3 


—> e . . 
y x (t) y f(t) son los vectores de desplazamiento y fuerza, respectivamente, y se expresan como 


> _ x1(4) 
x(t) = (e 


e fi(1) 
F(1) = 
ft) 
Se ve que [m], [c] y [k] son matrices de 2 X 2 cuyos elementos son las masas, coeficientes de 


amortiguamiento y rigideces conocidos del sistema, respectivamente. Además, se ve que estas ma- 
trices son simétricas, de modo que 


[mP =[m], — [ =[c],  [xf =[X] 


donde el superíndice T indica la transpuesta de la matriz. 

Observe que las ecuaciones de movimiento (5.1) y (5.2) se desacoplan (se vuelven indepen- 
dientes una de otra) sólo cuando c, = k, = 0, lo que implica que las dos masas m, y m, no están 
físicamente conectadas. En ese caso, las matrices [m], [c] y [k] se vuelven diagonales. La solución 
de las ecuaciones de movimiento (3.1) y (5.2) con cualesquiera fuerzas arbitrarias f,(1) y £(0) es 
difícil de obtener, sobe todo por al acoplamiento de las variables x,(t) y x,(£). La solución de las 
ecuaciones (5.1) y (5.2) implica cuatro constantes de integración (dos por cada ecuación). Los des- 
plazamientos y velocidades iniciales de las dos masas se suelen especificar como x,(t = 0) = x,(0), 
Xx ¡(1=0) = Xx,(0), x,(t = 0) = x,(0), y x,(1= 0) = x,(0). Primero consideraremos la solución de 
vibración libre de las ecuaciones (5.1) y (5.2). 


Para el análisis de vibración libre del sistema que se muestra en la figura 5.5(a), establecemos 
f (0 =£(0 = 0. Además, si se omite el amortiguamiento, c, = c, = cz = 0, las ecuaciones de mo- 
vimiento (3.1) y (5.2) se reducen a 


myX1(t) + (k; + k2)x1(1) - koxo(t) =0 (5.4) 


maX2(t) — koxi(t) + (ko + k3)x2 (1) = 0 (5.5) 
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Nos interesa saber si m, y m, pueden oscilar armónicamente con la misma frecuencia y ángulo 
de fase pero con diferentes amplitudes. Suponiendo que sea posible tener movimiento armónico de 
m, y m, a la misma frecuencia w y al mismo ángulo de fase q, consideramos las soluciones de las 
ecuaciones (5.4) y (5.5) como 


xi(1) = X¡ cos(wt + ) 
x2(1) = X,cos(wt + q) (5.6) 


donde X, y X, son constantes que indican las amplitudes máximas de x,(t) y x,(1) y q es el ángulo 
de fase. Sustituyendo la ecuación (5.6) en las ecuaciones (5.4) y (5.5), obtenemos 


K—mya? + (y + ko) yX == k2X>] cos(wtf + dp) =0 
EloX + [-m? + (ko + k3))X>] cos(wt + d) =0 (5.7) 


Dado que la ecuación (5.7) debe satisfacerse para todos los valores del tiempo t, los términos entre 
paréntesis rectangulares deben ser cero. Esto resulta en 


[—mjw? + (k; + ko) 4X == k2X> == 0 
—koXy + [—mz0? + (kz + ka) =0 (5.8) 


las cuales representan dos ecuaciones algebraicas homogéneas simultáneas en las incógnitas X, y 
X,. Se ve que la solución trivial X, = X, = O satisface la ecuación 5.8, lo que implica que no hay 
vibración. Para una solución no trivial de X, y X,, el determinante de los coeficientes de X, y X, 
debe ser cero 


del paa + (k] + k2)) — kz | mm 


— ka [—m20? + (k, + k3)) 


(mimz)o* — [(k¡ + k2)m, + (ko + k3)m¡)w? 
+ [(k, + ko)(ko + k3) — k3) =0 (5.9) 


La ecuación (5.9) se conoce como ecuación de frecuencia o característica porque su solución produce 
las frecuencias o los valores característicos del sistema. Las raíces de la ecuación (5.9) están dadas por 


mima 


E e + k2)m, + (k2 + pe] 


+ 


1 (e + k2)m + (k> + k3)my P 


2 m¡ma 
ki + koYMko + ka) - 13] J12 
el 1 2) 2 3) al (5.10) 
mima 


Esto demuestra que es posible que el sistema tenga una solución armónica no trivial de la forma de 
la ecuación (3.6) cuando w es igual a w; y w, dadas por la ecuación (5.10). Llamamos w, y w, a las 
frecuencias naturales del sistema. 
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Los valores de X; y X, aún no se han determinado. Estos valores dependen de las frecuencias 
naturales w, y w,. Indicaremos los valores de X, Y X, correspondientes a w, como X 0 y Pe 
y los correspondientes a w, como X 2 y X 2 . Además, dado que la ecuación (5.8) es homogénea, 


sólo se pueden determinar las relaciones r, = (X10/X[(V) y r, = (x99/X(P). Para w =w% 
y a = w , la ecuación (5.8) indica 
e —my0% + (k¡ + ko) ko 
is ye = 
O Ka —m201 + (ko + Kk3) 
XP —mw5 + (k, + ko) Ka 
2 k e E 
xÍ 2 maw05 + (kz + kz) 


Observe que las dos relaciones para cada r, (1 = 1, 2) en la ecuación (5.11) son idénticas. Los mo- 
dos normales de vibración correspondientes a or y w3 se pueden expresar, respectivamente, como 


px x(0 x0 
(1) ! = ! 
Ñ Leo] de 


=3 x0) x 0) 
(2) — 1 = 1 
Ñ 0) Leo só 


$ le 
Los vectores X (1) y X a) los cuales indican los modos normales de vibración, se conocen como 
vectores modales del sistema. La solución de vibración libre o el movimiento en el tiempo se puede 
expresar, utilizando la ecuación (5.6), como 


E AD (s) _ X(" cos(wt + $1) O 
O) Z 1500) ee + A  PprIennnadO 


(e) _ xp cos(w1 + b,) 


20) a 5 e) rX (2 cos(wt + ba) 


= segundo modo (5.13) 


donde las condiciones iniciales determinan las constantes X ON X e, dy. 


Condiciones iniciales. Como se mencionó antes, cada una de las dos ecuaciones de movimiento, 
ecuaciones (3.1) y (5.2), implica derivadas de segundo orden; por consiguiente, se requiere especi- 
ficar dos condiciones iniciales para casa masa. Como se estableció en la sección 5.1, se puede hacer 
que el sistema vibre en su modo normal ¡ésimo (¡ = 1,2) sometiéndolo a las condiciones iniciales 
específicas 


xa (1 = 0) = X[(" = alguna constante x(r=0) =0, 
(1 =0) =+1 18 le =0)=0 


Sin embargo, para cualesquier otras condiciones iniciales, ambos modos se excitarán. El movi- 
miento resultante, dado por la solución general de las ecuaciones (5.4) y (5.5), se obtiene mediante 
una superposición lineal de los dos modos normales, ecuación (5.13): 


(0) =ax0(0) + ox (tr) (5.14) 


5.3 Análisis de vibración libre de un sistema no amortiguado 439 


donde c; y ha son constantes. Dado que pas Jú 1) y iS JE 1) ya implican las constantes desconocidas 
x( y xP ) (vea la ecuación (5.13)), podemos escoger c; = C, = 1, sin pérdida de generali- 
dad. Por tanto, los componentes del vector x(t ) se expresan, utilizando la ecuación (5.14) con 
c¡ =C,= 1 y la ecuación (5.13), como 


al) =P) +20) = XP cos(ort + $1) + XP cos(wxt + da) 
(0) = 140) + 04910) 
= 1 X(U cos(ot + $1) + raX(? cos(wx + $») (5.15) 
donde las condiciones iniciales pueden determinar las constantes incógnitas X (1) 2D by 0»: 


xj(t = 0) = x1(0), x(t = 0) = x1(0), 
xo(t = 0) = x2(0), xo(t NN 0) = x2(0) (5.16) 


La sustitución de la ecuación (5.16) en la ecuación (5.15) conduce a 


x1(0) = ) cos de + X 0 cos d, 

(0) = — XV send — wX(P sen dp, 

x2(0) = ¡XV cos d, + raX(% cos d, 

x2(0) = —0r X(U send; — wr X (2 sen d, (5.17) 


La ecuación (5.17) se puede considerar como cuatro ecuaciones algebraicas en las incógnitas X (1) 
cos $, x2 cos ba, X (1) sen dy x (2 sen Q,. La solución de la ecuación (5.17) se expresa como 


a = Fi 


e (e + So PA pue e a 


wa(r> => ri) 


rax1(0) = 2) 


Xx? Hak db» _ E + 2 


x(0 cos pd; = 


a partir de las cuales obtenemos la solución deseada: 
Xx = [(x(U cos 91? + Lx" seng JP 


ES — , 
(1, ri) 


X(% = (xP cos 6,2 + (XP seng,)?]2 
(1110) — O 


1 


(1 11) 


En _ cn | S un rx ¡(0 + Xo 0 
Xx" cos dj 


Q) = cn Ln E an Apra 
(2) 


(5.18) 
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A——_——===| 
Ejemplo 5.1 


Frecuencias de un sistema de resorte-masa 


Encuentre las frecuencias naturales y formas de modo de un sistema de resorte-masa que se muestra en la 


figura 5.6, el cual está restringido para moverse sólo en la dirección vertical. Considere n = 1. 


Solución: Si medimos x, y x, respecto a las posiciones de equilibrio estático de las masas m, y m,, respecti- 
vamente, las ecuaciones de movimiento y la solución obtenida para el sistema de la figura 5.5(a) también son 
aplicables a este caso si sustituimos m, = m, = m y k, = k, = kz = k. Por lo tanto, las ecuaciones de movi- 
miento, ecuaciones (5.4) y (5.5), son resultado de 


mxXy + 2kx1 a kx2 =0 
mx» = kx1 + 2kx> =0 (E.1) 
Suponiendo una solución armónica como 
xi(t) = X¡cos(wt + );¡= 1,2 (E.2) 


la ecuación de frecuencia se obtiene sustituyendo la ecuación (E.2) en la ecuación (E.1): 


(ma? + 2k) (=k) _ 
(=k) (— mu? + 2k) 
(0) 
mw! — 4kmw? + 3k? =0 (E.3) 


La solución de la ecuación (E.3) proporciona las frecuencias naturales 


pun = [16:7m? — a k 
01 = = 


(E.4) 
2m m 
4km + [16k2m? — 12m*1?]?) 1/2 3% 

0) = = (E.5) 
2m m 


A En =nk 


Xal1) Bn =k 


TT Figura 5.6 Sistema de dos grados de libertad. 
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De acuerdo con la ecuación (5.11) las relaciones de amplitud resultan de 


xD — mo? + 2k k 

n= = = > =1 (E.6) 
x(D k =mwj + 2k 
XP —mu3 + 2k k 

yaa A (E.7) 
xp?) k =mw5 + 2k 


xp co a + 5) 
. a (1) m 
Primer modo. = x“? (1) = (E.8) 
(0) E ) 
Xp 2cos| ,/—t+ 1 
m 
k 
xP cs — 1 42) 
Mi A m 
Segundo modo = x) (1) = (E.9) 
-x 2 col des 4») 
m 


En la ecuación (E.8) se ve que cuando el sistema vibra en su primer modo, las amplitudes de las dos masas no 
cambian. Esto implica que la longitud de resorte medio permanezca constante. Por lo tanto, los movimientos 
de m, y m, están en fase (vea la figura 5.7(a)). Cuando el sistema vibra en su segundo modo, la ecuación (E.9) 
muestra que los desplazamientos de las dos masas tienen la misma magnitud con signos opuestos. Por lo tan- 
to, los movimientos de m, y m, están desfasados 180” (vea la figura 5.7(b)). En este caso el punto medio del 
resorte medio permanece estacionario todo el tiempo £. Tal punto se denomina nodo. Utilizando la ecuación 
(5.15) el movimiento (solución general) del sistema se expresa como 


a 0 col JEs + 5) + xf? col Es + 4») 

(1) = xP co Es + 4) - xP co E + 4») (E.10) 

4 
2|0-— 


E 


m ES — E 


VIZA 


(a) Primer modo (b) Segundo modo 


Figura 5.7 Modo de vibración. 
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A) 
Ejemplo 5.2 


Nota: Se ve que el cálculo de las frecuencias naturales y formas de modo es laborioso y tedioso. Se pueden 
utilizar programas de computadora de forma conveniente para el cálculo numérico de las frecuencias naturales 
y formas de modo de sistemas de varios grados de libertad (vea la sección 5.12). 


Condiciones iniciales para excitar un modo específico 


Encuentre las condiciones iniciales que necesitan aplicarse al sistema que se muestra en la figura 5.6 para que 
vibre (a) en el primer modo, y (b) en el segundo modo. 


Solución: 


Método: Especifique la solución que se obtendrá para el primer o segundo modo a partir de la solución general 
en condiciones iniciales arbitrarias y resuelva las ecuaciones resultantes. 

Para condiciones iniciales arbitrarias, la ecuación (5.15) describe el movimiento de las masas. En este 
caso, r, = 1, r, = —1 de modo que la ecuación (5.15) se reduce a la ecuación (E.10) del ejemplo 5.1: 


x(e) = Xx col, a + a) +Xx0 col, Er + 4») 
m m 

xo(t) = xa col, Es + 4) - x(2 col, E, + 4») (E.1) 
m m 


Suponiendo las condiciones iniciales como en la ecuación (5.16), las constantes X ON X S, db, y bp, se obtie- 


nen por la ecuación (5.18), aplicando r, =1 y r, = —1: 
1 1 SM y 2 1/2 
Xx) = 774 Lu1(0) + x2(0)1% + 5 [x1(0) + x2(0)] (E.2) 
2 ! a e - ¿e 
Xx") = 315x100) + x2(0)1% + 3, Lx1(0) — x2(0)]" (E.3) 
—Vm [x:(0) + xa(0 
su mm [,(0) Dn Pe 
VE [x1(0) + x2(0)] 
Vm [%,(0) — x2(0 
san m [+(0) — 2(0)] de 
V3k [—x1(0) + x2(0)] 
a. La ecuación (E.8) del ejemplo 5.1 da el primer modo normal del sistema 
xo E SE 6) 
x1M(r) = (E.6) 
xo e + 4) 
m 


La comparación de las ecuaciones (E.1) y (E.6) muestra que el movimiento del sistema es idéntico al del pri- 
mer modo normal sólo si X O) = (. Esto requiere que (a partir de la ecuación E.3) 


(0) =x2(0) y  %(0)=x%x(0) 1) 


[| 
Ejemplo 5.3 
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b. La ecuación (E.9) del ejemplo 5.1 proporciona el segundo modo normal del sistema: 


Y col Es + 4») 
xp? col E she 4») 


La comparación de las ecuaciones (E.1) y (E.8) muestra que el movimiento del sistema coincide con el segun- 
do modo normal sólo si X a = 0. Esto implica que (a partir de la ecuación E.2) 


Dt) = (E.8) 


x1(0) = —x2(0) y x1(0) = —x2(0) (E.9) 


Respuesta de vibración libre de un sistema de dos grados de libertad 


Encuentre la respuesta de vibración libre del sistema que se muestra en la figura 5.5(a) con k, = 30, k, = 5, 
kz =0,m, =10,m,= 1 yc, = c,= cz =0 para las condiciones iniciales x,(0) = 1, x,(0) = x,(0) = x2(0) =0. 


Solución: Para los datos dados, el problema de valor eigen, ecuación (5.8), se vuelve 


my0? | ki J ko ka X E 0 
— Ko - mw? + ko + Kk3 X) 0 
100? + 35 5 Xx 0 
ii " 14 = EL 
=5 02 +5|11x 0 


Si hacemos que el determinante de la matriz de coeficientes en la ecuación (E.1) sea igual a cero, obtenemos 
la ecuación de frecuencia (vea la ecuación (5.9)): 


10w* — 85w? + 150 =0 (E.2) 


a partir de la cual se pueden encontrar las frecuencias naturales como 


Wí =2.5, w3=6.0 


O 

w, = 1.5811, w), = 2.4495 (E.3) 
La sustitución de w? = w = 2.5 enla ecuación (E.1) conduce a xÚ = ne, mientras que w?=w=6.0 
en la ecuación (E.1) resulta X e) = -5X A, Por lo tanto, los modos normales (o vectores eigen) se expresan 
como 


> x 0 1 
1) -— 1 — 1 
Xx) = Co) = (294 ) (E.4) 
E x(2 1 
A (2) 
z Co] Es di 
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Las respuestas de vibración libre de las masas m, y m>, están dadas por (vea la ecuación (5.15)): 
xr(1) = X(U cos(1.58111 + 1) + X(? cos (2.4495 + dp») (E.6) 
x2(1) = 2X(U) cos(1.58111 + $1) — SX(% cos (2.4495 + $») (E.7) 


donde X DA XxX e (| y f,.son constantes que se tienen que determinar a partir de las condiciones iniciales. 
Utilizando las condiciones iniciales dadas en las ecuaciones (E.6) y (E.7), obtenemos 


x(t=0)=1= XD cos $, + X(2 cos 07) (E.8) 
xo(t = 0) = 0 = 2Xf" cos d, — 5X(? cos d, (E.9) 
A (1=0)=0= -1.5811X(" send, — 2.4495X (2 sen d, (E.10) 
dt =0) = 3. a + 12.2475X(? sen d, (E.11) 


La solución de las ecuaciones (E.8) y (E.9) produce 


5 2 
xQ cos hd, = 7 xP cos p, = > (E.12) 
en tanto la solución de las ecuaciones (E.10) y (E.11) conduce a 


Xx" send; =0, Xx? send, = 0 (E.13) 


Las ecuaciones (E.12) y (E.13) proporcionan 


5 2 
qye MPSS 40. de=0 (E.14) 


Por lo tanto, las respuestas de vibración libre de m, y m, están dadas por 
5 2 
x(1) = 005 1.5811t + 008 2.4495t (E.15) 
10 10 
xa(t) = 7 Cos 1.58111 — 7 008 2.4495t (E.16) 


La representación gráfica de las ecuaciones (E.15) y (E.16) se considera en el ejemplo 5.17. 


Considere un sistema torsional compuesto de dos discos montados en una flecha, como se muestra 
en la figura 5.8. Los tres segmentos de la flecha tienen constantes de resorte rotacionales K;;, k,, Y 
k,3, como se indica en la figura. También se muestran los discos y momentos de inercia de masa 
J, y J,, los pares de torsión aplicados M,, y M,, y los grados de libertad rotacionales 0, y 0,. Las 
ecuaciones diferenciales de movimiento rotacional para los discos J, y J, se derivan como 


3101 = —Kk1101 + k2[0, — 01) + My 


3207 = — kg 07 — 01) — kg02 + Mp 


Do 
Ejemplo 5.4 
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que después de reordenarlas se escriben como 
3191 + (Kg + k;2)01 — k202 = Mp 
1,0, — k081 + (ko + Kk)0, = Mo (5.19) 
Para el análisis de vibración libre del sistema, la ecuación (5.19) se reduce a 
101 + (ko + Kkp2)01 — k207 =0 
H07 — kg01 + (Ko + ka)0, = 0 (5.20) 


Observe que la ecuación (5.20) es semejante a las ecuaciones (5.4) y (5.5). De hecho, la ecuación 
(5.20) se puede obtener sustituyendo 0, 0», J¡, J>, K;1, k,2, y k,¿ en lugar de x,, x2, M,, Mo, k¡, K2 Y Ka, 
respectivamente. Por lo tanto, el análisis presentado en la sección 5.3 también es aplicable a sistemas 
torsionales con sustituciones apropiadas. Los dos ejemplos siguientes ilustran el procedimiento. 


TTILITÍA 
> 
MES 
$ 

ES 
GIA 


kp(0, — 0 
20,01) Figura 5.8 Sistema torsional con discos montados 
(b) en una flecha. 


Frecuencias naturales de un sistema torsional 


Encuentre las frecuencias naturales y formas de modo para el sistema torsional que se muestra en la figura 5.9 
para J, = Jo, J, = 247 y Ky = Ko = Ky 


Solución: La ecuación diferencial de movimiento, ecuación (5.20), se reduce a (con kz = 0, k,¡ = ky = Kp, 
JJ, =J y Y, = 240). 


J001 + 2Kk,01 — ki0 =0 
24002 — k01 + k¡02 =0 (E.1) 
Reordenando y sustituyendo la solución armónica 
0¡(1) = O¡cos(wt + $); ¡=1,2 (E.2) 
resulta la ecuación de frecuencia 


2w0*J% — S7Jok; + k2=0 (E.3) 
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| 
Ejemplo 5.5 


IPP DPIRID 
Ke 

ñ á STAN 01 
Kg 

+2 A /0 


Al Figura 5.9 Sistema torsional. 


La solución de la ecuación (E.3) proporciona las frecuencias naturales 


K 
4J0 


0] = 


k 
(s- V17) y wm) = an (5 + V17) (E.4) 


Las relaciones de amplitud son 


Op. (5 VIT) 


F 2 
0/1 4 
02 (5 + VIT) 

1 2 (E.5) 
e 4 


Las ecuaciones (E.4) y (E.5) también se pueden obtener sustituyendo k, = k,¡ = k,, k, = ky = km, =J, 
Jo, m>, = J, = 24, y kz = 0 en las ecuaciones (5.10) y (5.11). 


Nota: Para un sistema de dos grados de libertad, las dos frecuencias w, y w, no son iguales a cual- 
quiera de las frecuencias naturales de los sistemas de dos grados de libertad construidos con los 
mismos componentes. En el ejemplo 5.4 los sistemas de un solo grado de libertad k;, y J; 


con w; sy] E 
J Jo 


y Ko y da 


E A .) 
con wm) = = — 
h V2N db 
se combinan para obtener el sistema que se muestra en la figura 5.9. Se ve que w; y w, son diferen- 
tes de | y wz. 


Frecuencias naturales de la hélice de un motor marino 


En la figura 5.10(a) se muestra el diagrama de un motor marino conectado a una hélice por medio de engranes. 
Los momentos de inercia de masa del volante, motor, engrane 1, engrane 2 y la hélice (en kg-m2) son 9000, 
1000, 250, 150 y 2000, respectivamente. Encuentre las frecuencias naturales y formas de modo del sistema 
sometido a vibración torsional. 
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Solución 


Método: Encuentre los momentos de inercia de masa equivalentes de todos los rotores con respecto a un rotor 
y utilice un modelo de dos grados de libertad. 


Supuestos: 


1. Se puede considerar que el volante está estacionario (fijo), puesto que su momento de inercia de masa es 
muy grande comparado con el de los demás rotores. 
2.El motor y los engranes pueden ser reemplazados por un solo rotor equivalente. 


Dado que los engranes 1 y 2 tienen 40 y 20 dientes, la flecha gira a dos veces la velocidad de la flecha 1. Por 
lo tanto, los momentos de inercia de masa del engrane 2 y la hélice, con respecto al motor, son 


(462)eg = (2)P(150) = 600 kg-m” 
(Jp)eg = (2)*(2000) = 8000 kg-m? 


Ya que la distancia entre el motor y la unidad de engranes es pequeña, el motor y los dos engranes pueden ser 
reemplazados por un solo rotor con un momento de inercia de masa de 


JH = Je + Jar + (Ja2)eg = 1000 + 250 + 600 = 1850 kg-m? 


Suponiendo un módulo de cortante de 80 X 102 N/m? para acero, la rigidez torsional de las flechas 1 y 2 se 
determina como 


p 


Motor 
Flecha de 


acero 1, 
de 0.1 m 
de diámetro 


/ Engrane 
1, 40 dientes 


Hélice 


Flecha de 
acero 2 

de 0.15 m de 
diámetro 


Engrane 


Volante 2,20 dientes 


AO) Pon 0,t) 


(b) 


Figura 5.10 Sistema de hélice de motor marino. 
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_Gla G[(mdjyY (80 Xx 10%) ()(0.10)* Ñ 
ka ==q al 2 ) ETE) 981,750.0 N-m/rad 
Gl G[(mdaiy (80 x 10%)(m)(0.15)* 
Ko » al 32 ) (1.0132) 3,976,087.5 N-m/rad 


Dado que la longitud de la flecha 2 no es insignificante, se supone que la hélice es un rotor conectado al extremo 
de la flecha 2. Por lo tanto, el sistema se puede representar como un sistema torsional de dos grados de liber- 
tad, como se indica en la figura 5.10(b). Si se establece que kz = 0, k, = K;y, kz J| y m, = J, en la 
ecuación (5.10), las frecuencias naturales del sistema se determinan como 


Kg My 


JJ 


0 A + Kkp)h + z 


JJ 


(K; + Kk;2) ki 
27 era 


E + Kko2)4 + Ko ai qe + Kko)Kko = 


4h 


ay 


(98.1750 + 397.6087) x 10* 


(E.1) 


_ 397.6087 x 10* 


Puesto que 
(Ko + kp2) ki Ml 
2h 2h 
= 1588.46 
y 
KuKo 


(98.1750 x 10%) (397.6087 x 10%) 


2 Xx 1850 2 X 8000 


414 


La ecuación (E.1) resulta 


wi, 3 = 1588.46 + 


1588.46 + 


Por lo tanto 


85.3117 


2 
1 


w% = 3091.6083 


= 26.3750 x 10% 


(1850) (8000) 


[(1588.46)? — 26.3750 x 104]!/2 


1503.1483 


O w, = 9.2364 rad/s 


O w), = 55.6022 rad/s 
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Para las formas de modo, se establece que k, = Kk,¡, k, = k,,, kz = 0, m, =J, y m, = J, en la ecuación (5.11) 
para obtener 


— J 0% + (Ko + k2) 


FI 


197) 

— (1850) (85.3117) + (495.7837 x 10%) 

a = 1.2072 
397.6087 x 10% 
y 
4105 + (kp + kp2) 
To 
ko 
— (1850) (3091.6083) + (495.7837 x 10%) 
= = —0.1916 


397.6087 x 10% 


Por lo tanto, las formas de modo se determinan a partir de una ecuación semejante a la ecuación (5.12) como 


0/14 fil 1 
O, ” 1.2072 


Como previamente se mencionó, un sistema de n grados de libertad requiere n coordenadas inde- 
pendientes para describir su configuración. Por lo común, estas coordenadas son cantidades geomé- 
tricas independientes medidas con respecto a la posición de equilibrio del cuerpo vibratorio. Sin 
embargo, es posible seleccionar algún otro conjunto de n coordenadas para describir la configura- 
ción del sistema. El segundo conjunto puede ser, por ejemplo, diferente del primero en que las co- 
ordenadas pueden tener su origen alejado de la posición de equilibrio del cuerpo. Podría haber otros 
conjuntos de coordenadas para describir la configuración del sistema. Cada uno de estos conjun- 
tos de n coordenadas se conoce como coordenadas generalizadas. 

Como un ejemplo, considere el torno que se muestra en la figura 5.11(a). Por sencillez, el tor- 
no puede ser reemplazado por una viga elástica soportada por columnas elásticas cortas, y tanto el 
cabezal fijo como el móvil pueden ser reemplazados por dos masas concentradas como se muestra 
en la figura 5.11(b). El modelado del torno como un sistema de dos grados de libertad se indicó en 
la sección 5.1. Como se muestra en las figuras 5.12(a) y (b), cualquiera de los siguientes conjuntos 
de coordenadas se puede utilizar para describir el movimiento de este sistema de dos grados de 
libertad: 
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Cabezal Punta 
fijo giratoria Punta fija Cabezal móvil 


TAE] 


(b) 


Figura 5.11 Torno. (Fotografía cortesía de South Bend Lathe Corp.). 


. Deflexiones x;,(t) y x,(1) de los dos extremos del torno AB. 

. Deflexión x(t) del C.G. y rotación 0(1). 

. Deflexión x;,(t) del extremo A y rotación 0(1). 

. Deflexión y(t) del punto P localizado a una distancia c a la izquierda del C.G. y rotación 0(1). 


Rh 0Q0na 


Por lo tanto, cualquier conjunto de coordenadas como (x;, x,), (x, 0), (x,, 0) y (y, 0) representa las 
coordenadas generalizadas del sistema. Ahora derivaremos las ecuaciones de movimiento del torno 
por medio de dos conjuntos de coordenadas diferentes para ilustrar el concepto de acoplamiento de 
coordenadas. 


> 


» 


A 
UN l 


Figura 5.12 Modelado de un torno. 


ki(y — 110) Kka(y + 120) 
(b) 
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Ecuaciones de movimiento utilizando x(t) y 0(1). De acuerdo con el diagrama que se muestra en la 
figura 5.12(a), con los valores positivos de las variables de movimiento indicados, la ecuación de 
equilibrio de fuerzas en la dirección vertical se escribe como 


mx = —=ki(x — 110) — ko(x + 120) (5.21) 


y la ecuación de momento con respecto al C.G. se expresa como 


d00 = ki(x — 10) — kol(x + 10) (5.22) 


Las ecuaciones (5.21) y (5.22) se reordenan y escriben en forma matricial como 
m 0 Xx dj (k; + k2) (kl e kal>) X 
0 Jo] 10 —(Kyly — kal2) (Kali + kol3) | 10 
== (5.23) 
0 E 


Se ve que cada una de estas ecuaciones contiene x y 6. Si el término de acoplamiento (k,1, — kol,) 
es igual a cero, es decir, si k,!, = k,l,, se vuelven independientes entre sí. Si k,!, + kol,, el movi- 
miento resultante del torno AB es tanto traslacional como rotacional cuando se aplica o un despla- 
zamiento o un par de torsión a través del C.G. del cuerpo como condición inicial. En otras palabras, el 
torno gira en el plano vertical y también tiene movimiento vertical a menos que k,/, = k,l,. Esto se 
conoce como acoplamiento elástico O estático. 


Ecuaciones de movimiento utilizando y(t) y 6(t). De acuerdo con la figura 5.12(b), donde y(t) y 0(t) 
se utilizan como las coordenadas generalizadas del sistema, las ecuaciones de movimiento para 
traslación y rotación se escriben como 


my = =ki(y — 110) — ko(y + 160) — meb 


1,0 =k(y — 10), — koly + 140) — mes (5.24) 


Estas ecuaciones se reordenan y escriben en forma matricial como 
m  me| Jj y A (k, + ko) (Kal) = ki1i) y 
me JJ, | 0 (ka + kal2) (al? + ko15?) | l0 


0 dl 5.25 
=%0 (5.25) 


Las dos ecuaciones de movimiento representadas por la ecuación (5.25) contienen y y 0, de modo 
que son ecuaciones acopladas. Contienen términos de acoplamiento tanto estáticos (o elásticos) 
como dinámicos (o masa). Si k,!¡ = k»12, el sistema tendrá acoplamiento dinámico o de inercia 
únicamente. En este caso, si el torno se sube y baja en la dirección y, la fuerza de inercia my, la cual 
actúa a través del centro de gravedad del cuerpo, induce un movimiento en la dirección 0, gracias al 
momento my e. Asimismo, un movimiento en la dirección O induce un movimiento en el torno en 
la dirección y debido a la fuerza me6 . 
Observe las siguientes características de estos sistemas: 
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=== | 
Ejemplo 5.6 


1. En la mayoría de los casos, un sistema viscosamente amortiguado de dos grados de libertad 
tiene ecuaciones de movimiento en la siguiente forma: 


ls dl (a) : pe la (a) a le al (a) _ lo E 

my m2 | (% cr Ca) Lx Kg kz] | 0 (6:29) 
Esta ecuación revela el tipo de acoplamiento actual. Si la matriz de rigidez no es diagonal, el 
sistema tiene acoplamiento elástico o estático. Si la matriz de amortiguamiento no es diagonal 
el sistema tiene acoplamiento de amortiguamiento o de velocidad. Finalmente, si la matriz de 
masa no es diagonal, el sistema tiene acoplamiento de masa o inercial. Tanto el acoplamiento 
de velocidad como de masa quedan bajo el encabezado de acoplamiento dinámico. 

2. El sistema vibra de forma natural independientemente de las coordenadas que se utilicen. La 
selección de las coordenadas es una mera conveniencia. 

3. De acuerdo con las ecuaciones (5.23) y (5.25), está claro que la naturaleza del acoplamiento 
depende de las coordenadas utilizadas y no es una propiedad inherente del sistema. Es posible 
seleccionar un sistema de coordenadas q;(1) y q(t) que produzca ecuaciones de movimiento 
desacopladas tanto estática como dinámicamente. Tales coordenadas se llaman coordenadas 
principales o naturales. La ventaja principal de utilizar coordenadas principales es que las 
ecuaciones de movimiento desacopladas resultantes se pueden resolver independientemente 
una de la otra. 


El siguiente ejemplo ilustra el método de hallar las coordenadas principales en función de las 
coordenadas geométricas. 


Coordenadas principales de un sistema de resorte-masa 


Determine las coordenadas principales del sistema de resorte-masa que se muestra en la figura 5.6. 
Solución 


Método: Defina dos soluciones independientes como coordenadas principales y expréselas en función de las 
soluciones x;(1) y xz(1). 
La ecuación (E.10) del ejemplo 5.1 proporciona el movimiento general del sistema que se muestra en la 


figura 5.6: 
x (0) = Bj co a + 4) + B, col 1 + 4») 
m m 
k /3k 
x(t) = Bj cs bo 6) — B) 00 De 4») (E.1) 
m m 


donde B, = X qe, B,= X a | y b, son constantes. Definimos un nuevo sistema de coordenadas q,(1) y 


qo(t) de modo que 
k 
quit) = Bj co, I=t + 4) 
m 
qoí(t) = Ba col, ES + 4,) (E.2) 
n 


YA] 
Ejemplo 5.7 


5.5 Acoplamiento de coordenadas y coordenadas principales 453 


Puesto que q,(t) y qa(t) son funciones armónicas, sus ecuaciones de movimiento correspondientes se escriben 


como! 
Es k 
+ ]q=0 
m 
ai 3k 
do Flo |q=0 (E.3) 
m 
Estas ecuaciones representan un sistema de dos grados de libertad cuyas frecuencias naturales son w, = Vk/m 


yw = V3k/m. Como no hay ni acoplamiento estático ni acoplamiento dinámico en las ecuaciones de movi- 
miento, q,(1) y q,(t) son coordenadas principales. De acuerdo con las ecuaciones (E.1) y (E.2), podemos escribir 


xi(1) = quít) + quít) 
xo(t) = quilt) — quít) (E.4) 


La solución de las ecuaciones (E.4) resulta en las coordenadas principales: 


qi(t) = 5 [x1 (4) + xa(0)] 


[xi (1) — xa(2)] (E.S) 


l 
2 
1 
qít) = 2 


Frecuencias y modos de un automóvil 


Determine las frecuencias de cabeceo (movimiento angular) y rebote (movimiento lineal hacia arriba y hacia 
abajo) y la ubicación de los centros de oscilación (nodos) de un automóvil por los siguientes datos (vea la 
figura 5.13): 


Masa (m) = 1000 kg 

Radio de giro (r) = 0.9 m 

Distancia entre el eje delantero y el C.G. (1,) = 1.0 m 
Distancia entre el eje trasero y el C.G. (/,) = 1.5 m 
Rigidez del resorte delantero (kp) = 18 kN/m 

Rigidez del resorte trasero (k,) = 22 kN/m 


- - - - -- Referencia 


Figura 5.13 Movimientos de cabeceo y rebote 
de un automóvil. 


lObserve que q + 9 = ( proporciona la ecuación de movimiento correspondiente a la solución q = B cos(wt + ¿). 
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Solución: Si x y O se utilizan como coordenadas independientes, la ecuación (5.23) proporciona las ecuacio- 
nes de movimiento con k¡ = ky kz = k, y Jy = mr?. Para la vibración libre suponemos una solución armónica: 


x(t) = X cos (wt + ¿), 0 (1) = O cos(wt + p) (E.1) 


Aplicando las ecuaciones (E.1) y (5.23), obtenemos 


(mu? + kf + k,) (=kpl + Kk, 12) xl _Jo ES 
Por los datos conocidos, la ecuación (E.2) se escribe como 
(—1000w? + 40,000) 15,000 xl jo 6s 
15,000 (-810w? + 67,500) || O 0 dé 


a partir de la cual se puede derivar la ecuación de frecuencia: 


8.1w% — 999w? + 24,750 = 0 (E.4) 


Las frecuencias naturales se pueden encontrar según la ecuación (E.4): 


w1 = 5.8593 rad/s, w) = 9.4341 rad/s (E.5) 


Con estos valores, la relación de amplitudes se puede encontrar utilizando la ecuación (E.3): 


X 
£— =-26461, L—=0.3061 (E.6) 
(5) 


Los nodos se localizan observando que la tangente de un ángulo pequeño es aproximadamente igual al án- 
gulo mismo. Por lo tanto, de acuerdo con la figura 5.14, vemos que la distancia entre el C.G. y el nodo es de 
—2.6461 m para w, y de 0.3061 m para w,. Las formas de modo se indican por medio de líneas de rayas en 
la figura 5.14. 


0.3061 Figura 5.14 Formas de modo de un automóvil. mn 
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Las ecuaciones de movimiento de un sistema general de dos grados de libertad sometido a fuerzas 
externas se escriben como 


les ma on E 
my M2 ||x cr C|lx 
k k F 
70 11 2 p)4a4 _ 1 (5.27) 
kr ko l|lx FP 


Se ve que las ecuaciones (5.1) y (5.2) son casos especiales de la ecuación (5.27), con m,¡ = My, 
m3, = Mm, y my, = 0. Consideremos que las fuerzas externas sean armónicas: 


F¡(t) = Fye,  ¡=1,2 (5.28) 
donde w es la frecuencia forzada. Podemos escribir las soluciones de estado estable como 
xj(t) = Xp, ¡=1,2 (5.29) 


donde X, y X, son, por lo general, cantidades complejas que dependen de w y los parámetros del 
sistema. La sustitución de las ecuaciones (5.28) y (5.29) en la ecuación (5.27) conduce a 


de + 10€] + k11) (—o0m SE 10C1>2 Sl sal (e 


(0 my + iocy + ky) (20m + ¡oca + ko) ] 1% 


Fio 
= 5.30 
[eos 630) 


Como en la sección 3.5, definimos la impedancia mecánica Z,, (1w) como 
Zsa(iw) = — 07M ya + 10C5g + Ksa> r,s =1,2 (5.31) 


Y escribimos la ecuación (5.30) como 


[Z(iw)]X = Fo (5.32) 

donde 

YA Zz 

[Z(iw)] = ma Gel = Matriz de impedancia 
Zi(iw)  Zarliw) 
X= 

X 

y 
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[==] 
Ejemplo 5.8 


La ecuación (5.32) se puede resolver para obtener 
X = [Z(io)] Fo (5.33) 


donde la inversa de la matriz de impedancia está dada por 


ais 1 Zo2(iw) al (5.34) 


Zi¡(iw)Za(iw) — Zhliw)| -Zilio)  Zi(iw) 


Las ecuaciones (3.33) y (5.34) conducen a la solución 


Zar(iw)Fio — Zi2(iw) Fx 
Zi¡(i)Za2(iw) — Zi2lio) 


Xi(iw) = 


—Zi2(iw)Fio + Zi1(i0w)F>o 
Zu(iw)Za(iw) — Zi(io) 


X(iw) (5.35) 


Si sustituimos la ecuación (5.35) en la ecuación (5.29) podemos hallar la solución completa, x,(£) 
y x2(0). 

El análisis de un sistema de dos grados de libertad utilizado como amortiguador de vibración se 
ha proporcionado en la sección 8.11. La referencia [5.4] se ocupa de la respuesta de impacto de un 
sistema de dos grados de libertad, mientras que la referencia [5.5] considera la respuesta de estado 
estable bajo excitación armónica. 


Respuesta de estado estable de un sistema de resorte-masa 


Encuentre la respuesta de estado estable del sistema que se muestra en la figura 5.15 cuando la masa m, es 
excitada por la fuerza F¡ (1) = F¡y cos wt. Además, trace su curva de respuesta de frecuencia. 


Solución: Las ecuaciones de movimiento del sistema se pueden expresar como 


ls e Ze E E) _ pu e (EL) 
0 m||x —=k  2k ||x 0 


La comparación de la ecuación (E.1) con la ecuación (5.27) muestra que 

Mi = Maa = M, mo = 0, C11 = C12 Co = O, 

Kk1 = ko, = 2k, ki = —Kk, F, = F;¡¿ Cos wt, FR=0 
Suponemos que la solución es como sigue? 


xj(t) = X; cos wt, j=1,2 (E.2) 


2Dado que F¡¿ cos wí = Re (F¡y ei), supondremos que la solución también es x= Re(Xjelo") = X; cos wt, ¡ = 1,2. Se puede 
verificar que las X; sean reales para un sistema no amortiguado. 
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t) =F, wÍ 
to [E m NO) 10 COS 
g 
m 


Y, 


Figura 5.15 Sistema de dos masas sometido 
a una fuerza armónica. 


La ecuación (5.31) resulta 
Zi (o) = Za lo) = =mw? +2k,  Zi(w)=-—k (E.3) 


Por consiguiente, la ecuación (5.35) proporciona X, y X,: 


(—om + 2k) Fijo (—om + 2k) Fijo 
X¡(0) = a > 35 a a (E.4) 
(om + 2k) k (mo? + 3k)(2mu* + k) 
KE) KE) 
Xo(w) = > pa 3” 5 JA > (E.5) 
(=mo* + 2k) ko (2 mu* + 3k)(2mu* + k) 
Definiendo wí = k /m y w% = 3k /m, las ecuaciones (E.4) y (E.5) se expresan como 
o Y? 
01 
X(w) = (E.6) 
01 01 01 
Fio 
X2(0) = >> == —> == (E.7) 


w) Y? w Y w Y? 
k 1 
01 0] 0] 
Las respuestas X, y X, se muestran en la figura 5.16 en función de los parámetros w/w, sin unidades. En este 
parámetro, «w, se seleccionó arbitrariamente; pudimos haber seleccionado w», con la misma facilidad. Se ve 


. . o. 2 de 0 
que las amplitudes X, y X, se hacen infinitas cuando w” = wr u 0? = w% . Por lo tanto, hay dos condicio- 
nes de resonancia para el sistema: una en w, y otra en w,. En todos los demás valores de w, las amplitudes 


458 


Capítulo 5 Sistemas de dos grados de libertad 


Xyk Xyk 
Fio 


Fio 


£le 


(a) (b) 


Figura 5.16 Curvas de respuesta de frecuencia del ejemplo 5.8. 


de vibración son finitas. En la figura 5.16 se observa que hay un valor particular de la frecuencia w al cual la 
vibración de la primera masa m, al que se aplicó la fuerza f,(£), se reduce a cero. Esta característica forma la 
base del amortiguador de vibración dinámica analizado en el capítulo 8. 


Los sistemas semidefinidos también se conocen como sistemas no restringidos O degenerados. En 
la figura 5.17 se muestran dos ejemplos de tales sistemas. Se puede considerar que la configuración 
que aparece en la figura 5.17(a) representa dos carros de ferrocarril de masas m, y m, con un resorte 
de acoplamiento k. Supongamos que la configuración que aparece en la figura 5.17(c) representa dos 
rotores de momentos de inercia de masa J, y J, conectados por una flecha de rigidez torsional k,. 
En un ferrocarril, los carros se pueden modelar como masas concentradas y el acoplamiento 
entre los carros como resortes. Un tren que rueda por la vía se puede considerar como un sistema 
que tiene un cuerpo rígido, con movimiento traslacional no restringido. Al mismo tiempo, los ca- 
rros pueden vibrar uno con respecto del otro. La presencia de un grado de libertad no restringido en 


k ES 
4) Rotor 2 Rotor 1 


OO, QA (turbina) (ventilador) 
(b) (e) 


Figura 5.17 Sistemas semidefinidos. 


AAA 
Ejemplo 5.9 
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la ecuación de movimiento cambia el análisis. La matriz de rigidez de un sistema no restringido será 
singular. Una de las frecuencias naturales de un sistema de dos grados de libertad no restringido 
será cero. Para un sistema como ese, el movimiento se compone de traslación y vibración. 

El análisis de sistemas no restringidos se presenta considerando el sistema que se muestra en la 
figura 5.17(a). La ecuación de movimiento del sistema se escribe como (figura 5.17b): 


mix + k(x; = x9)=0 
moxa + k(x2=x1)=0 (5.36) 
Para vibración libre, suponemos que el movimiento es armónico: 
xj(1) = X,cos(wt + pj), j=1,2 (5.37) 


La sustitución de la ecuación (5.37) en la ecuación (5.36) resulta en 


Il 
o 


Emo? + k)X, — kX, 
—kX, + (m2? + K)X,=0 (5.38) 


Igualando el determinante de los coeficientes de X, y X, a cero, obtenemos la ecuación de frecuen- 
cia como 


wo [m,mzw? — k(m, + m>)] = 0 (5.39) 
A partir de la cual se obtienen las frecuencias naturales 


a+ 
ab yO m= CRL (5.40) 
mima 


Como se estableció antes, la ecuación (5.40) muestra que una de las frecuencias naturales del 
sistema es cero, lo que significa que el sistema no está oscilando. En otras palabras, el sistema se 
mueve como un todo sin movimiento relativo entre las dos masas (traslación de cuerpo rígido). Este 
tipo de sistemas, los cuales tienen una de las frecuencias naturales igual a cero, se llaman sistemas 
semidefinidos. Podemos verificar, sustituyendo w, en la ecuación (5.38), que X p) y X a) están 
opuestos en fase. Por lo tanto, habría un nodo a la mitad del resorte. 

La solución de vibración libre de un sistema no restringido se ilustra mediante el siguiente 
ejemplo: 


Vibración libre de un sistema no restringido 


Encuentre la solución de vibración libre del sistema no restringido que se muestra en la figura 5.17(a) para los 
siguientes datos: m, = 1 kg, m, = 2 kg, k = 200 N/m, x,(0) = 0.1 m, y x,(0) = x,(0) = x2(0) =0. 


Solución: Las frecuencias naturales del sistema se calculan, para los datos conocidos, a partir de la ecuación 
(5.40) como 


= 17.3205 rad/S (E.1) 


£ 

| 

So 

e 

y 

| 
OS 
159) 
[e] 
¡[a 
== 
py EM 

159) 

+ 
(59) 
== 
jes 
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Para calcular las formas de modo, la ecuación (5.38) se escribe en forma matricial como 


(mu? + k) =k Xt JO 
=k (mo? + a y (o Es 


Para w, = 0, con los datos conocidos, la ecuación (E.2) se escribe como, 


Es O dad; 
-200 200 11% 0 


La solución de la ecuación (E.3) proporciona el primer modo o vector modal como 


Uca E.4 
Xx añ (E.4) 


donde a, es una constante. Para w, = 17.3205, con los datos conocidos, la ecuación (E.2) se escribe como 


le O Es 
200 400 || Xx, 0 


La solución de la ecuación (E.5) proporciona el segundo modo o vector modal como 


1 
de (ea) (E.6) 


donde a, es una constante. La solución de vibración en cada modo se expresa como 


e) (1) 
Dr) = Ed) - Da) cos(w1 + $1) = aj da) cos $; (E.7) 


2) x10) 1 
(1) = (a = la cos(wt + b,) = a, e] cos(17.3205t + 2) (E.8) 


La solución de vibración libre en cualesquiera condiciones iniciales se expresa como una combinación lineal 
de las formas de modo, como sigue 


00 nto 


=cC1 da) cos ; + C> Es cos(17.32051t + d,) (E.9) 


donde b,, b,, c, = ayb; y c, = a,b, son constantes (desconocidas). Las velocidades de las masas se determinan 
diferenciando la ecuación (E.9) como 


x(t) = —c, le sJtranos sen (17.32051 + d») (E.10) 


Utilizando las condiciones iniciales dadas, las ecuaciones (E.9) y (E.10) resultan 
x1(0) = c, cos d; + c, cos d, = 0.1 (E.11) 


x2(0) = c¡ cos db, + 0.5c, cos pz = O (E.12) 
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x¡(0) = -17.3205c) sen d, = 0 (E.13) 
x2(0) = —8.66025c) sen bp, = 0 (E.14) 
La solución de las ecuaciones (E.11) a (E.14) proporciona 


Cc, = +0.06666, d,=00, cy cos dy = 0.03333 (E.15) 


Utilizando la ecuación (E.15), la solución de vibración libre dada por la ecuación (E.9) se expresa como 


x,(1) = 0.03333 + 0.06666 cos(17.32051 + ¿») (E.16) 


x2(1) = 0.03333 + 0.03333 cos(17.3205t + ¿») (E.17) 


donde se tiene que utilizar más (menos) cuando q, se considera como O (7) en las ecuaciones (E.16) y (E.17). 
Nota: Por las ecuaciones (E.16) y (E.17) se ve que la respuesta de vibración libre (o solución) se compone de 
un término constante (traslación) y un término armónico (vibración). 


En la sección 3.11, las condiciones de estabilidad de un sistema de un solo grado de libertad se ex- 
presaron en función de las constantes físicas del sistema. El procedimiento se amplió a un sistema 
de dos grados de libertad en esta sección. Cuando el sistema se somete a fuerzas de autoexcitación, 
los términos de fuerza se combinan con los términos de amortiguamiento/rigidez, y las ecuaciones 
de movimiento resultantes se expresan en forma matricial como 


la ía + E ao 
ma Mm |l|x Ca Ca |l% 
k k 0 
pp is (5.41) 
Ka Ko J]lx 0 


ade”. j=ela (5.42) 


Sustituyendo la solución 


en la ecuación (5.41) e igualando el determinante de la matriz de coeficientes a cero, obtenemos la 
ecuación característica de la forma 


aps* E as? “F a,s? + das +44=0 (5.43) 


Los coeficientes ay, a, 4,, Az y 4, SON Números reales, puesto que resultan de los parámetros físicos 
del sistema. Si s;, 5), $3 y S¿ indican las raíces de la ecuación (5.43), tenemos 


(s — s1)(s — s2)(s — s3)(s — sa) =0 
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st (5, +5, +53 +54) 
+ (5152 + $153 + $14 + $253 E $254 + 5354)5? 
— (85152583 + 8182584 + 815354 + 82854)58 + (5825354) = 0 (5.44) 


Una comparación de las ecuaciones (5.43) y (5.44) produce 


a =1 

a ==(s, + s + 857+ 84) 

4) = $182 + $183 + Si¡S4 E 57583 + $254 + $384 

a3 = (8182583 + 515284 + 815354 + 525354) 

A4 = $1825354 (5.45) 


El criterio para estabilidad es que las partes reales de s; (i = 1, 2, 3, 4) deben ser negativas para que 
no se incrementen los exponenciales en la ecuación (5.42). Utilizando las propiedades de la ecua- 
ción cuártica, se concluye que una condición suficiente y necesaria para estabilidad es que todos los 
coeficientes de la ecuación (a, a;, a,, az y ay) sean positivos y que la condición 


414743 > ayas + asa? (5.46) 


se satisfaga [5.8, 5.9]. Una técnica más general, la cual se puede utilizar para investigar la estabili- 
dad de un sistema de n grados de libertad, se conoce como criterio de Routh-Hurwitz [5.10]. Para el 
sistema considerado, ecuación (5.43), el criterio de Routh-Hurwitz manifiesta que el sistema será es- 
table si todos los coeficientes ag, aj, .... 44 SON positivos y los determinantes definidos a continua- 
ción son positivos: 


AR =la]=>0 (5.47) 
a] a3 

T> = = ad143 — dpyaz3 >0 (5.48) 
do 42 
a] a3 0 

T; = |do da d4| = a¡d2d3 — ada = ayaz >0 (5.49) 
0 aj a3 


La ecuación (5.47) sólo expresa que el coeficiente a, debe ser positivo, en tanto que la satisfacción 
de la ecuación (5.49), acoplada con la satisfacción de las condiciones az > 0 y a, > 0, implica la 
satisfacción de la ecuación (5.48). Por lo tanto, la condición necesaria y suficiente para la estabili- 
dad del sistema es que todos los coeficientes a, a,, a,, dz y a, Sean positivos y que se satisfaga la 
desigualdad establecida en la ecuación (5.46). 


Como se expresó en la sección 3.12, la función de transferencia de una ecuación diferencial indica la 
relación de la transformada de Laplace de la función de respuesta (salida) a la transformada de 
Laplace de la función forzada (entrada), suponiendo condiciones iniciales cero. Para el sistema 
de dos grados de libertad que se muestra en la figura 5.5, las ecuaciones de movimiento son las 
[ecuaciones (5.1) y (5.2)]: 
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myXy + (01 + 07)%1 — c9%2 + (ki + ka)x1 — koxo = fi (5.50) 
moXo + (c, + C3)X2 7 C9X1 + (ko, + k3)x> == Kk2X1 == Rh (5.51) 


Considerando las transformadas de Laplace de las ecuaciones (5.50) y (5.51), y suponiendo condi- 
ciones iniciales cero, obtenemos 


mis? X, (5) + (c, + c2)sX¡(s) — cos Xo(s) 
+ (k, + k2)X1(s) — k2X2(5) = Fi(s) (5.52) 


mos?.Xa(s) + (07 + c3)sXo(s) — cosX¡(5) 
+ (k2 + k3)X2(s) — k2X1(s) = Fa(s) (5.53) 


Las ecuaciones (5.52) y (5.53) se reordenan para obtener 
[mis? + (c1 + c2)s + (ki + ka)1X1(5) — (c2 5 + k2)Xa(s) = Fi(s) (5.54) 
[mos? + (c2 + c3)s + (ka + k3)]Xo(5) — (cos + ka) X1(s) = Pals) (5.55) 


Las ecuaciones (5.54) y (5.55) indican dos ecuaciones algebraicas lineales simultáneas en X¡(s) y 
Xo(s). Éstas se pueden resolver con la regla de Cramer [5.11] como 


Xi(s) = Drls) (5.56) 
! D(s) 
_ Dx(s) 
Xo(s) = D(s) (5.57) 
donde 
pá = F(s) —(c25 + ka) 
3 P(s) mas? + (c, + c3)s + (ko + ka) 
= [mas? + (07 + c3)s + (ko + k3)]F (5) + (cas + ko)P(s) (5.58) 
D _ ms? + (c; + c2)s + (k; + k2) Fi(s) 
ae (es bdo) Ea(s) 
= [mys? + (c, + c2)s + (k, + ko)]B(5) + (cas + ko)F1(5) (5.59) 
D= ms? + (cy + c2)s + (k¡ + ko) =(c2s + ko) 
CN =(c25 + k2) mas? + (ca + c3)5 + (ko le k3) 


= mmos* + [mo(c¡ + c7) + mi(c, + c3)]5? 


+ [motk; + k2) + mi(k> + k3) + C1C2 + C2C3 + c3c1]5? 
+ [(k, + Kk2)(c, + c3) + cik2 + cik3 — cok2 + cok3]s (5.60) 
+ (kik2 + Kkokz + kak1) 
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Notas: 


1. El denominador, D(s), en las expresiones X¡(s) y X,(s) dado por la ecuación 5.60, es un poli- 
nomio de cuarto grado en s e indica el polinomio característico del sistema. Debido a que el 
polinomio característico es de cuarto grado, se dice que el modelo (o sistema) es un modelo 
(o sistema) de cuarto grado (u orden). 

2. Las ecuaciones (5.56) y (5.57) nos permiten aplicar las transformadas inversas de Laplace para 
obtener las ecuaciones diferenciales de cuarto grado para x,(t) y x,(t), respectivamente (proble- 
ma 5.79). 

3. Se pueden utilizar las ecuaciones (5.56) y (5.57) para derivar las funciones de transferencia de 
x(0) y x,(t) correspondientes a cualquier función forzada especificada. 


1 | 
Ejemplo 5.10 


El cálculo de respuestas de sistemas de dos grados de libertad con la transformada de Laplace se 
ilustra con los siguientes ejemplos. 


Respuesta de vibración libre de un sistema no amortiguado 


Encuentre la respuesta de vibración libre del sistema que se muestra en la figura 5.5(a) aplicando el método de 
la transformada de Laplace para los siguientes datos: m; = 2,m, = 4, k, = 8,k, = 4, k3=0,c, = 0, c, =0, 
cz = 0. Suponga que las condiciones iniciales son x,(0) = 0, x,(0) = 1 y x, (0) = x,(0) =0. 


Solución: Por los datos dados, para vibración libre con f,(1) = f,(+) = O, las ecuaciones de movimiento del 
sistema, ecuaciones (5.1) y (5.2), adoptan la forma 


2%, + 12x, — 4x9 =0 (E.1) 
Ao — dx +4xm9=0 (E.2) 


Tomando la transformada de Laplace de las ecuaciones (E.1) y (E.2), obtenemos 


2[5X,(s) — sx(0) — £,(0)] + 12X,(5) — 4% (5) = 0 (E3) 


4[sX,(s) — sx2(0) — ñ2(0)] — 4X,(5) + 4Xo(5) =0 (E4) 


Para las condiciones iniciales conocidas, x,(0) = 0, x,(0) = 1, y x (0) = x (0) = 0, las ecuaciones (E.3) y 
(E.4) se escriben como 


(25? + 12)X,(s) — 4% (5) =0 (E.5) 


(45? + 4)X,(5) — 4X (5) = 4s (E.6) 
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Si introducimos 


0 -4 

Di(s) = = l6s (E.7) 
ds 4 +4 
2+12 0 a 

Ds) = _4 e 8s” + 485 (E.8) 
22412  -4 p á 

D(s) = Ai O 8s* + 565% + 32 (E.9) 


la solución de las ecuaciones (E.5) y (E.6) para X¡(s) y X,(s), basada en la regla de Cramer, se expresa como 


X(s) Dis) 16s 25 (E.10) 
SN) == = = ; 
' D[s) 8s* +56 +32 s*+7+4 
Dx(s) 857 + 485 s +6s 
Xa(s) = (E.11) 


D(s) 85 +56 +32 s+75+4 


En las ecuaciones (E.10) y (E.11) se observa que el denominador es cuadrático en s? (cierto para todos los sis- 
temas no amortiguados de dos grados de libertad). Dado que las raíces del denominador, s* + 752 + 4 = 0, son 


s? = 0.6277 (o —0.7923?), -6.3723 (o -2.5243?) (E.12) 


X¡(s) y X,(s) se expresan en forma factorizada como 


25 


Xi¡(s) = (E.13) 
1(s) (? + 0.6277)(s? + 6.3723) 
s +65 
Xo(s) = 3 a (E.14) 
(s? + 0.6277)(s? + 6.3723) 
Utilizando fracciones parciales, X¡(s) y X, (s) se escriben como 
0.7923C¡ Cas 2.5243C; Cas 
Xi(s) = 3 de E Ea (E.15) 
s“+0.6277  s*+0.6277 si +6.3723  s“ + 6.3723 
0.7923C. Cós 2.5243C. Cgs 
Xo(s) = e E -—3 La a (E.16) 


s2+ 0.6277 s2+0.6277 s2+6.3723  s?+ 6.3723 


Para determinar x;(£), igualamos (E.15) y (E.13) para obtener (de los numeradores) 


0.7923C¡(s? + 6.3723) + Cas(s? + 6.3723) + 2.5243C3(5? + 0.6277) + Cas(s? + 0.6277) 
= 2s 
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s(C, + Ca) + s2(0.7923C, + 2.5243C3) + s(6.3723C, + 0.6277C4) 


+ (5.0488C, + 3.4676C,) = 25 


Igualando los términos correspondientes en ambos lados de la ecuación (E.17) obtenemos 
Cz + C4 = 0,0.7923C, + 2.5243C3 = 0, 6.3723C) + 0.6277C4 = 2, 


5.0488C, + 1.5845C3 = 0 


(E.17) 


(E.18) 


La solución de las ecuaciones (E.18) resulta en C, = 0, C, = 0.3481, Cz = 0, C¿ = —0.3481 y por consiguien- 


te X¡(s) de la ecuación (E.15) se escribe como 


X1(s) = 0.3481 0.3481 : 
s? + 0.6277 s? + 6.3723 


La transformada inversa de Laplace de la ecuación (E.19) resulta 
x1(+) = 0.3481 cos 0.79231 — 0.3481 cos 2.52431 
Para determinar x,(1), igualamos (E.16) y (E.14) para obtener (de los numeradores) 


0.7923Cs(s? + 6.3723) + Cós(s? + 6.3723) 
+ 2.5243C5 (s? + 0.6277) + Cgs(s? + 0.6277) = s* + 6s 


s3 (C¿ + Cg) + s? (0.7923C5 + 2.5243C7) + s(6.3723C¿ + 0.6277Cg) 


+ (5.0488C5 + 1.5845C7) = si + 6s 
Si igualamos los términos correspondientes en ambos lados de la ecuación (E.21) obtenemos 
Có + Cg = 1,0.7923C5 + 2.5243C7 = 0, 6.3723C6 + 0.6277Cg = 6, 


5.0488C5 + 1.5845C, = 0 


(E.19) 


(E.20) 


(E.21) 


(E.22) 


La solución de las ecuaciones (E.22) produce Cs = 0, C¿ = 0.9352, Cy = 0, Cg = 0.0648, y por consiguiente 


Xx(s) de la ecuación (E.16) se expresa como 


X,(s) = 0.9352 + 0.0648 — 
s? + 0.6277 s? + 6.3723 


La transformada inversa de Laplace de la ecuación (E.23) resulta 


x2(t) = 0.9352 cos 0.79231 + 0.0648 cos 2.52431 


(E.23) 


(E.24) 


La respuesta de vibración libre del sistema, x,(t) y x,(4), dada por las ecuaciones (E.20) y (E.24), se muestra 


gráficamente en la figura 5.18. 


A | 
Ejemplo 5.11 
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(b) Figura 5.18 


Respuesta de vibración libre de un sistema amortiguado 


Encuentre la respuesta de vibración libre del sistema que se muestra en la figura 5.5(a) aplicando el método de 
la transformada de Laplace con los datos siguientes: m, = 2,m, = 4,k, = 8,k,=4,k3=0,c, =0,c,= 2, 
c3=0. 

Considere las condiciones iniciales como x,(0) = 0, x,(0) = 1, y x,(0) = x2(0) =0. 


Solución: Por los datos dados, para vibración libre con f,(t) = f,(t) = 0, las ecuaciones de movimiento del 
sistema (5.1) y (5.2), adoptan la forma 


2%, + 2h, — 2% + 12x, — 4x) 


o 


(E.1) 


4x1 — 2x1 + 2% — 4x1 + 4x9 =0 (E.2) 
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Tomando la transformada de Laplace de las ecuaciones (E.1) y (E.2), obtenemos 


25” X1(s) — sx1(0) — x1(0)] + 2[5X,(5) — x1(0)] — 2[5X2(s) — x2(0)] 
+ 12X,(s) — 4X(s) =0 (E.3) 


4[sXo(s) — sx2(0) — i2(0)] — 2[5X,(s) — x1(0)] 
+ 2[sX2(s) — x2(0)] — 4X/(5) + 4X2(s) =0 (E.4) 


Para las condiciones iniciales conocidas, x,(0) = 0, x,(0) = 1, y x,(0)= x2(0) = 0, las ecuaciones (E.3) y 
(E.4) se escriben como 


(2? + 25 + 12)X¡(s) — (2s + 4)X2(s) = -2 (E.5) 
(45, + 25 + 4)X2(s) — (25 + 4)X¡(s) = 4s + 2 (E.6) 
Introduciendo 
Di(s) 5) 2s-4 dé Én 
$ = iS A 
; 45+2 4 +25+4 
2 +25+12  -2 A : 
Da(s) = = 85? + 125? + 48s + 16 (E.8) 
=2s -— 4 4s+2 
25? + 25 + 12 25 - 4 
D(s) = = 85% + 125 + 565? + + 165 + 32 E.9 
(5) E o ss 


la solución de las ecuaciones (E.5) y (E.6) para X¡(s) y X,(s), basada en la regla de Cramer, se expresa como 


xs D¡(s) 165 2s Eo) 
s)= > > ; 
Dis) 854 + 125 + 5652 + 165 +32 si +155% +75 +25 +4 


DAS) 8 +125+485+16  s+15%+65+2 
Dís) 854 +12 +56 + 165+32 si+158% + 75 + 25 


(E.11) 


Por las ecuaciones (E.10) y (E.11) se ve que el denominador no es una cuadrática en s? (cierto para todos los 
sistemas amortiguados de dos grados de libertad). Las raíces del denominador (raíces características del siste- 
ma), s* + 1553 + 752 + 2s + 4 = 0, se pueden hallar (por ejemplo, utilizando MATLAB), como 


+ bi 
c+ di (E.12) 


In 
a 


512 = 0.6567 + 2.38071 
$34 0.0933 + 0.8044 


Se ve que las raíces son complejas (cierto para todos los sistemas amortiguados) en lugar de valores sim- 
plemente imaginarios (cierto para sistemas no amortiguados). Considerando las raíces características en la 
ecuación (E.12), X¡(s) de la ecuación (E.10) se expresa como 


E ,) 25 Cib + Caís | a) Cxd + Cals sl c) E13) 
NX Usra + Pl6+024 4] [(s+a? +1] [(s+o?+a? 
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donde a = 0.6567, b = 2.3807, c = 0.0933, d = 0.8044, y C,, i = 1,2, 3, 4, son constantes desconocidas. 
Escribiendo la expresión del lado derecho de la ecuación (E.13) como 


[Cib + Cas + Is + ce? + 42]  [Cxd + Culs + c) 
[(s + ay? + b?) [(s +.<c) 


(E.14) 


e igualando el numerador de la ecuación (E.14) al numerador de la expresión intermedia de la ecuación (E.13), 
obtenemos 


2 


(Cib + Cos + Caa)Ys? + 250 + 02 + d?) + (Cxd + Cas + Cac)ís? + 250 + a? + b?) = 25 


SC, + Ca) + sU(20C) + DC + 4C), + 2aC4 + dC; + cC4) + s[(c? + d3)C) 
2c(bC, + aC,) + (a? + b2)C4 + 2a(dC3 + cCa)] + [(bC, + aCa)(c? + ad?) 
+ (dC3 + cC4)(a? + b?) = 25 (E.15) 


Igualando los coeficientes de los términos correspondientes en ambos lados de la ecuación (E.15), obtenemos 


C, +C4=0 


bC; | (Ze y a)C) | dC; | Qa | c)C4=0 


2cbC; + (2ac + c? + d2)C, + 2adC; + (2ac + 2a? + b?)C4=0 


(bc? + ba3C, + (ac? + adC, + (da? + db?)C; + (ca? + cb)C4 =0 (E.16) 


donde los valores de a, b, c y d se definen en la ecuación (E.12). La solución de las ecuaciones (E.16), por 
ejemplo, con MATLAB, da C, = —0.0945, C, = — 0.3713, Cz = 0.0196, C, = 0.3713. Por lo tanto, X,(s) en 
la ecuación (E.13) se expresa como 


X1(s) 0.0945 a 05113 
0 A E 
(s+ a? +? (s + a)? + p? 
+ 0.0196 po 2 (E.17) 
O O 
Tomando la transformada inversa de Laplace de la ecuación (E.17), obtenemos 
xy (1) = e70657(0,0945 sen 2.38071 — 0.3713 cos 2.38071) 
+e70:093% (0,0196 sen 0.80441 + 0.3713 cos 0.80441) (E.18) 


Asimismo, basada en las raíces características dadas en la ecuación (E.12), X,(s) de la ecuación (E.11) se 
expresa como 


+15 + 65 +2 _Csb+Cóls + a) Cid +Cgls +) 
(s+a? + Ds +02 dl (s+a?+D2  [(s+c)?+a?] 


(E.19) 
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donde a = 0.6567, b = 2.3807, c = 0.0933, d = 0.8044 y C;, i = 5, 6, 7, 8 son constantes desconocidas. Es- 
cribiendo la expresión del lado derecho de la ecuación (E.19) como 


beca cy d?] | [Cad + Cg(s + c)][s A ay? ; bp?) (E.20) 
[(s + ay je b?] [Cs + cy + d?] 


e igualando el numerador de la ecuación (E.20) al numerador de la expresión intermedia de la ecuación (E.19), 
obtenemos 


(Csb + Cós + Caa)ls? + 250 + 0? + ad?) + (Cad + Cgs + Cgc)(s? + 25a + a? + b?) 


3(Có + Cg + so(20C5 + DCs + aC + 2aCg + dC, + cCg) + s[(c? + d2)Cs 


+ 2c(bC5 + aC5) + (a? + b?)Cg + 2a(dCy + cCg)] + [(bC5 + aCó)Mc? + d?) 


+ dCy + cCg(a? + db?) = 5 + 155? + 65 + 2 (E.21) 
Igualando los coeficientes de los términos correspondientes en ambos lados de la ecuación (E.21), obtenemos 


Có+Cg=1 


DCs + (2c + a)Có + dC, + (2a + c)Cg = 1.5 


2cbC5 + (2ac + c? + d?)Cs + 2adC; + (2ac + a? + b?)Cg= 6 


(bc? + ba?)C5 + (ac? + ad?)C5 + (da? + db?)C, + (ca? + cb?)Cg = 2 (E.22) 


donde los valores de a, b, c y d se definen en la ecuación (E.12). La solución de las ecuaciones (E.22), por 
ejemplo, con MATLAB, resulta C¿ = —0.0418, C¿= 0.0970, C, = 0.3077, Cg¿ = 0.9030. Por lo tanto, la 
ecuación (E.19) se escribe como 


+ 0.3077 Es + 0.9030 (E.23) 
(s + 0? +4q (s + 0) + a 


Tomando la transformada inversa de Laplace de la ecuación (E.23), obtenemos 


xo(1) = e706571( 0,0418 sen 2.3807: + 0.0970 cos 2.38071) 
+ e700933/(0,3077 sen 0.80441 + 0.9030 cos 0.80441) (E.24) 


La respuesta de vibración libre del sistema, x,(t) y x,(4), dada por las ecuaciones (E.18) y (E.24), se muestra 
gráficamente en la figura 5.18. 


E] 
Ejemplo 5.12 
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Respuesta bajo un impulso obtenida aplicando el método 
de la transformada de Laplace 


Dos carros de ferrocarril, de masas m, = M y m, = m, están conectados por medio de un resorte de rigidez 
k, como se muestra en la figura 5.17(a). Si el carro de masa M se somete a un impulso F/¿0(t), determine las 
respuestas de respuesta de los carros aplicando el método de la transformada de Laplace. 


Solución: Las respuestas de los carros se determinan con cualquiera de los siguientes métodos: 


a. Considere el sistema que experimentará vibración forzada debido a la velocidad inicial producida por el 
impulso aplicado al carro M. 

b. Considere el sistema que experimentará vibración debido a la fuerza f(t) = F¿Ó(t) aplicada al carro M (con 
los desplazamientos y velocidades de los carros M y m considerados cero inicialmente). 


Aplicando el segundo método, las ecuaciones de movimiento de los carros se expresan como 


MX A k(x1 == x2) = Foó(t) (E.1) 


mxz + k(x2-x1)=0 (E.2) 
Aplicando las transformadas de Laplace, las ecuaciones (E.1) y (E.2) se escriben como 


(Ms? + k)X (s) — kX(s) = Fo (E.3) 


kX¡(s) + (ms? + 1)X(5) =0 (E.4) 
Las ecuaciones (E.3) y (E.4) se resuelven para X¡(s) y X,(s) como 


Fo(ms? + k) 
X1(s) 2) 2 (E.5) 
s[Mms? + k(M + m)) 


Fok 
Xo(s) = e (E.6) 
s4Mms? + k(M + m)) 


Utilizando fracciones parciales, las ecuaciones (E.5) y (E.6) se reescriben como 


X(s) Fo (A e ) ET 


Xa(s) = a (E8) 
_ M+mig9 0s+? 


donde 


A A (E.9) 
M m : 
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Las transformadas inversas de las ecuaciones (E.7) y (E.8), utilizando los resultados del apéndice D (en el sitio 
web), dan las respuestas en función del tiempo de los carros como 


Fo m 
a (1) = t4 1 E.10 
x1(1) al sonar) ( ) 
F, 1 
xa0) = yy >: E Eon) (E.11) 


Nota: Las ecuaciones (E.10) y (E.11) se trazan en el ejemplo 5.18. 


La función de transferencia de frecuencia se obtiene sustituyendo ¡w en lugar de s en la función 
de transferencia general del sistema. La generación de la función de transferencia de frecuencia y 
el método de búsqueda de la respuesta de un sistema por medio de esta función se ilustra con los 
siguientes ejemplos. 


AAA] 
Ejemplo 5.13 Derivación de funciones de transferencia de frecuencia 


Derive las funciones de transferencia de frecuencia x,(1) y x,(t) para el sistema que se muestra en la figura 
5.19a). 


Solución: De acuerdo con los diagramas de cuerpo libre de las masas m, y m, que se muestran en la figura 
5.19(b), las ecuaciones de movimiento del sistema se obtienen como 


miXy + c1X1 J k1X1 y co(x; x2) 1 ka(x1 x2) = Pi = Po sen wí (E.1) 


maX2 + Colxa — x1) + ko(x2 = 1x1) = p=0 (E.2) 


Kix1 cx 
ky E (101 1 f 
po = P, sen wt mi 
| mi y 
| miX; 
X 
k, E 14] 0, K2(x2 = x1) — C2(2 — Xy) 
m) El m) 
] 
Xa y 
max) 


(a) (b) Figura 5.19 
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Se observa que las ecuaciones (E.1) y (E.2) se pueden obtener a partir de las ecuaciones (5.50) y (5.51) esta- 
bleciendo kz = c3 = 0, f,() = p¡(0) y £(0 = 0. Si tomamos las transformadas de Laplace de las ecuaciones 
(E.1) y (E.2) y suponemos condiciones iniciales cero, obtenemos 
mis?X (5) EE cisX¡(s) E k¡X1(5) “E cas[ X¡(5) = Xo(s)] 
+ ka[X¡(s) == Xo2(s)] = Pi(s) (E.3) 
mos? Xa(s) E cas[ X2(s) => X1(s)] + ka[X2(s) NN X1(x)] =0 (E.4) 


Las expresiones X¡(s) y X,(s) se pueden encontrar a partir de la solución de las ecuaciones (E.3) y (E.4) [esta- 
bleciendo kz = cz = 0, F¡(s) = P¡(s), y F(s) = 0 en las ecuaciones (5.56) a (5.60)]: 


Di(s) 
Xi(s) = D(s) (E.5) 
Ds) 
X2A(s) = D(s) (E.6) 
donde 
Di(s) = (mas? + cas + ko)Pr(s) (E.7) 
Dx(s) A (cas + Kka)P,(s) (E.8) 


D(s) = (m¡m»)s* + [m;c> + mc; + moco ]s? 
| [mik> | moki | mok> | e¡c7]5? | [cik> y caky ]s | (kik2) (E.9) 


En vista de las ecuaciones (E.7) a (E.9), la función general de transferencia de x,(t) y x,(t) se determina a partir 
de las ecuaciones (E.5) y (E.6) como 


X1(s) mas? + Cas + Ko 
= E.10 
Ps) D(s) Ei 


X)(s) Cos + ko 
== E.11 
OO] REA 


donde la ecuación (E.9) da D(s). Con s = iw en las ecuaciones (E.10), (E.11) y (E.9), las funciones de transfe- 
rencia de frecuencia de x,(1) y x,(1) se obtienen como 


X¡(iw) —mow? + iac, + k 

a (E.12) 

Pi(iw) D(iw) 

Xa(iw) ¡wc + k 
a (E.13) 

P,(iw) D(iw) 

donde 
D(iw) = o(mim,)w?* — ¡iw*[m, c, + mc; + m>c>] 

=> w? [mik> | moki | mok> | c1C7] | ¡w[c¡ko AE Cak;] E (kik2) (E.14) 
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== | 
Ejemplo 5.14 Respuesta de estado estable de un sistema 


Encuentre la respuesta de estado estable del sistema considerado en el ejemplo 5.13 sin amortiguamiento. 


Solución: Con c, = c, = 0 en las ecuaciones (E.12) y (E.13) del ejemplo 5.13, obtenemos las funciones de 


transferencia 
X1(iw) k> — mw? 
T¡(iw) = == m7 = (E.1) 
Pi(iw0) — mimo? — (mk, + mok¡ + mako) a? + kiko 
X2(iw) ko 
T(iw) = —= n ” (E.2) 
Pi(iw) mimo" — (mik> + moki + mok>)w* + kiko 
y por consiguiente 
X>(iw) k 
= - (E3) 


Xi(iw)  k,=m,w? 
La solución de estado estable x,(1) se obtiene de la ecuación (E. 1) utilizando P,(iw) = Py sen wt, como sigue 


(ko — maw?)Pa 


[mim2w* => (mik> + moKk; =h mok2)w? + kiko] 


x1(4) =1X,(iw)| sen wt = sen (wí + p,) (E.4) 


donde 


di = =007 (E.5) 


A partir de las ecuaciones (E.3) y (E.4), la solución de estado estable x,(1) se determina como 


l _ [Xz(iw) 
xa(1) = |Xo(iw)| sen(wt + d,) = Xi) |[X¡(iw)| sen(wt + d,) 
Kk> (ko al mw?) P, 


= sen (wt + q 
(ka 5 maw”) [mimoo* == (mik> + moki + mok>)w? + kik2] ( 2) 


koPo 
= == z sen(wtf 4 be) (E.6) 
[m,m>w (m¡k> + mok, + mako)o? + kiko] 


donde 


EN 
e == E —=007 (E.7) 


Se ve que $, y $b, son o 0 o 7. Por consiguiente, las masas m, y m, se mueven o en fase (p = 0) o desfasadas 
(dp = 7) con la fuerza aplicada P,(iw). Por lo tanto, las masas m, y m, se moverán en la misma dirección si 
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ka Do kosa ka ; 
w <,/-— y enla dirección opuesta si W >, /-—.Siw = ,/-—, la masa m, no se moverá en tanto que la 
ma ma m> 


masa m, tendrá movimiento senoidal. 


5.12 


a 
Ejemplo 5.15 Solución del problema de valor eigen 


Utilizando MATLAB determine las frecuencias naturales y formas de modo del siguiente problema: 


— wm +k X= (E.1) 
0 1 -1 2 


Solución: El problema de valor eigen, ecuación (E. 1), se reescribe como 


2 3k h ds 
X= Xx E2) 
| 3 o 1 


donde A = mw?/k es el valor eigen, w es la frecuencia natural y X es el vector eigen o forma de modo. La 
solución de la ecuación (E.2) se determina utilizando MATLAB como sigue: 


>> A=[2 -1; -1 2] 


A = 
2 -1 
-1 2 
>> [V, D] = eigí(A) 
Vo= 
-0.7071 -0.7071 
0.7071 -0.7071 
D = 
3.0000 0 
0 1.0000 


Por lo tanto, los valores eigen son A, = 1.0 y A, = 3.0, y los vectores eigen correspondientes son 


> 0.7071 > 0.7071 
Xj = y Xa = 
0.7071 0.7071 


3] 
Ejemplo 5.16 Raíces de una ecuación cuártica 


Utilizando MATLAB, encuentre las raíces de la ecuación cuártica 


Fa) =x*-8x+12=0 
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Solución: Se utiliza el comando MATLAB roots para obtener las raíces del polinomio de cuarto grado como 


>> roots 
ans = 
-1.3709 
-1.3709 
1.3709 
1.3709 
>> 


x12 = -1.37091 + 1.82709i 


x34 = 1.37091 + 0.6484571 


([1 0 0 -8 12]) 


1.8271i 
1.8271i 
0.645-i 
0.645-i 


IS 


Ejemplo 5.17 


Trazo de una respuesta de vibración libre 


Utilizando MATLAB trace la respuesta de vibración libre de las masas m, y m) del ejemplo 5.3. 


Solución: Las ecuaciones (E.15) y (E.16) proporcionan las respuestas en función del tiempo de las masas m 
y m, del ejemplo 5.3. El programa MATLAB para trazar las respuestas se presenta a continuación. 
% E-_3.m 


for i = 1: 501 
t(i) = 20 * (i-1)/500; 


x1(i) 


(5/7) * cos(1.5811*t(i)) + (2/7) * cos(2.4495*t(i)); 


x2(i) 
end 
subplot (211); 
plot(t, xl); 
xlabel('t'); 
ylabel ('x1(t)'); 
subplot (212); 
plot (t, x2); 
xlabel('t'); 
ylabel ('x2(t)'); 


0.5 


x1(0) 
o 


2910) 
o 


(10/7) * cos(1.5811*t(i)) - (10/7) 


* cos(2.4495*t(1)); 


a 


> al 


[A A | 
Ejemplo 5.18 
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Respuesta en función del tiempo de los carros de ferrocarril 


ETT 


Utilizando MATLAB trace las respuestas en función del tiempo de los dos carros de ferrocarril considerados 


en el ejemplo 5.12 para los datos siguientes: Fy = 1500 N, M = 5000 kg, m = 2500 kg, k = 104 N/m. 


Solución: Con los datos dados, las respuestas de los carros de ferrocarril se expresan como (según las ecua- 


ciones (E.10) y (E.11) del ejemplo 5.12): 
x¡(+) = 0.2(1 + 0.204124 sen 2.449491) 
x2(1) = 0.2(1 — 0.408248 sen 2.449491) 
donde 


1 1 
244 pe 
1 | = 2.44949 rad 
w 0 5000 2500 lo) w 949 rad/s 


x1: Línea sólida 


x,: Línea punteada 


x1(0), x2(1) 


El programa MATLAB para trazar las ecuaciones (E.1) y (E.2) se da a continuación 


$ Ex5_18.m 
for i=1 : 101 
t(i) = 6* (i - 1) / 1005 
x1(i) 
x2(i) 


end 

plot (t, x1); 

xlabel ('t'); 

ylabel ('x1(t), x2(t)');5 
hold on; 

plot (t, x2, '-'); 

gtext ('x1: Solid line'); 
gtext ('x2: Dotted line'); 


0.2* (t(i) + 0.204124*sin(2.44949*t(i))); 
0.2* (t(i) - 0.408248*sin(2.44949*t(1))); 


(E.1) 


(E.2) 


(E.3) 
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AAA! 
Ejemplo 5.19 


Trazo de la respuesta de frecuencia de un sistema de dos grados 
de libertad 


Utilizando MATLAB, trace las funciones de respuesta de frecuencia del sistema considerado en el ejemplo 5.8 


Solución: Las funciones de respuesta de frecuencia X¡(w) y X,(w), dadas por las ecuaciones (E.6) y (E.7) del 
ejemplo 5.8, son 


Xi()k Q-M) Ed 
Fo (3-42) 
Xo(w)k 1 ED 


Fio (3 - 3) - 22) 


10 

5 
Es 

< 0 
ae 
>< 

=5 

10 

0.5 1 LS 2 2.5 3 3.5 4 4.5 5 
w/w 


X>*KIFio 


0 0.5 1 1.5 2 2.5 3 3.5 4 4.5 5 


ww 


donde A = w/0w; y A, = w,/0. De los resultados del ejemplo 5.8 encontramos que A, = w,/w, = (3k/m)/ 
(k/m) = 3. El programa MATLAB para trazar las ecuaciones (E.1) y (E.2) se presenta a continuación. 


% Ex-514.m 

for i = 1: 101 
wwl (i) =5 * (i - 1) / 100; 5% 0 to 5 
xl (i) (2-w_wl1 (1) 172) / ( (3-w_wl1 (4) 2) * (1-w wl (1) M2) ); 
x2 (i) 1 / ( (3-w w1 (4) 102) * (1-w w1 (1) 172) ); 

end 

subplot (211); 

plot (w_wl, x1); 


AAA] 
Ejemplo 5.20 
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xlabel ('w/w_1');5 
ylabel ('X 1*K/F 1 0'); 
grid on; 

subplot (212); 

plot (w_wl, x2); 

xlabel ('w/w_1'); 
ylabel ('X 2*K/F_1 0'); 
grid on 


Respuesta forzada de un sistema de dos grados de libertad 


Determine y trace la respuesta en función del tiempo de un sistema de dos grados de libertad con ecuaciones 


de movimiento 
1 0 X1 + 4 =I Xx + 5 =2 X1 na 1 31 E D 
o 2 ll a all == Gl la pe 


con las condiciones iniciales 


22(0) =0 (E.2) 


Solución: Para utilizar el programa MATLAB ode23, las dos ecuaciones diferenciales acopladas de segun- 
do orden se tienen que expresar como un sistema de ecuaciones diferenciales acopladas de primer orden. Para 
esto, introducimos nuevas variables como yy, Y, Y3 Y Y4 como 


Y XL Y = Xp» Y3 = X2, Ya = Xa 
y expresamos la ecuación (E.1) como 
Xx + 4x1 — X2 + 5x, — 2x2 = cos 31 (E.3) 
O 
Y = cos 31 — 4y + ys = Sy + 2y (E.4) 
y 
2X2 — Xx + 2x2 — 2x1 + 3x2 = 2cos 3f (E.5) 
o 
; 1 3 
Ya = 003% + 7 Y 4 FA 7d (E.6) 
Por lo tanto, la ecuación (E.1) se vuelve a expresar como 
Y Y2 
da — J cos3t — 4y + ya — Sy + 2y (E7) 
Y YA 


da 3 1 3 
y cos 31 + » Y + y y 
9 Y4 — Y 2% 
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con las condiciones iniciales 


y1(0) 0.2 
= y(0) 10 
0) =4* E E.8 
y(0) 33(0) 00 (E.8) 
ya(0) 0.0 
0.4 
0.3 
02 
* 
HA 2 4 6 $ 10 12 14 16 18 20 
Í 
0.3 
0.2 
01 
SO 
0 
-0.1 
-02 
2 4 6 8 10 12 14 16 18 20 


El programa MATLAB para resolver las ecuaciones (E.7) con las condiciones iniciales de la ecuación (E.8) 
se da a continuación. 


% Ex5_20.m 

tspan = [0: 0.01: 20]; 

y0 = [0.2; 1.0; 0.0; 0.0]; 
[t,y] = ode23('dfunc5 15', tspan, y0); 
subplot (211) 

plot (t,y (:, 1)); 

xlabel ('t'); 

ylabel ('x1 (t)'); 

subplot (212) 

plot (t,y (:, 3)); 

xlabel ('t'); 

ylabel ('x2 (t)'); 


+$dfunc5_15.m 
function f = dfunc5 _15(t,y) 


f = zeros(4, 1); 

£(1) = y (2); 

£(2) = cos(3*t) - 4*y(2) + y(4) - 5*y(1) + 2*y(3); 
£(3) = y (4); 

£(4) = cos(3*t) + 0.5*y(2) - y(4) + y (1) - 1.5*y(3); 


EAS 
Ejemplo 5.21 
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Programa para determinar las raíces de una ecuación cuártica 


Desarrolle un programa general, llamado Program6 .m para determinar las raíces de una ecuación cuártica. 
Use el programa para determinar las raíces de la ecuación 


f0)=x=8x+12=0 


Solución: El programa Program6.m se desarrolló para resolver la ecuación al*(xM4) + a2*(x53) + 
a3*(x2) + a4*x + a5 = O con al, a2, a3, a4, y aS como datos de entrada. El programa presenta los coeficien- 
tes del polinomio y también las raíces de la ecuación como resultados. 


Solution of a quartic equation 


Data: 

a(1) = 1.000000e+000 

a(2) = 0.000000e+000 

a(3) = 0.000000e+000 

a(4) = -8.000000e+000 

a(5) = 1.200000e+001 

Roots: 

Root No. Real part Imaginary part 
1 -1.370907e+000 1.827094e+000 
2 -1.370907e+000 -1.827094e+000 
3 1.370907e+000 6.484572e-001 
4 1.370907e+000 -6.484572e-001 


Resumen del capítulo 


Consideramos la determinación de las ecuaciones de movimiento acopladas de sistemas de dos grados de 
libertad. Determinamos los valores eigen o frecuencias naturales de vibración, los vectores modales y las 
soluciones de vibración libre. Presentamos los conceptos de acoplamiento de coordenadas, coordenadas gene- 
ralizadas y coordenadas principales. Estudiamos el análisis de vibración forzada del sistema sometido a una 
fuerza armónica. Consideramos el método de la función de transferencia, la solución siguiendo el método de la 
transformada de Laplace y el método de la función de transferencia de frecuencia. Por último, presentamos las 
soluciones de vibración libre y forzada, de sistemas de dos grados de libertad obtenidas utilizando MATLAB. 


Ahora que ya terminó este capítulo, deberá ser capaz de responder las preguntas de repaso y resolver los pro- 
blemas que se presentan a continuación 
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Preguntas de repaso 


5.1 


5.2 


Proporcione respuestas breves a lo siguiente: 


1.¿Cómo se determinan los grados de libertad de un sistema de masa concentrada? 
2.Defina estos términos: acoplamiento de masa: acoplamiento de velocidad, acoplamiento elástico. 
3.¿Es la naturaleza del acoplamiento dependiente de las coordenadas utilizadas? 
4.¿Cuántos grados de libertad tiene un avión en vuelo si se trata como (a) un cuerpo rígido, y (b) un 
cuerpo elástico? 
5.¿Qué son las coordenadas principales? ¿Cómo se utilizan? 
6.Por qué las matrices de masa, amortiguamiento y rigidez son simétricas? 
7. ¿Qué es un nodo? 
8. ¿Qué queremos decir por acoplamiento estático y dinámico? ¿Cómo se puede eliminar el aco-pla- 
miento de las ecuaciones de movimiento? 
9.Defina la matriz de impedancia. 
10.¿Cómo puede hacer que un sistema vibre en uno de sus modos naturales? 
11. ¿Qué es un sistema degenerado? Proporcione dos ejemplos de sistemas físicos degenerados. 
12. ¿Cuántos modos degenerados puede tener un sistema vibratorio? 
13. ¿Cuál es la diferencia entre una función de transferencia general y una función de transferencia de 
frecuencia? 
14. ¿Cuántas frecuencias naturales pueden ser cero para un sistema de dos grados de libertad no restrin- 
gido? 


Indique si cada uno de los siguientes enunciados es verdadero o falso: 


1.Los modos normales también se conocen como modos principales. 
2.Las coordenadas generalizadas son linealmente dependientes. 
3.Las coordenadas principales se pueden considerar como coordenadas generalizadas. 
4.La vibración de un sistema depende del sistema de coordenadas. 
5.La naturaleza del acoplamiento depende del sistema de coordenadas. 
6.Las coordenadas principales evitan tanto el acoplamiento estático como el dinámico. 
7.El uso de coordenadas principales ayuda a determinar la respuesta del sistema. 
S.Las matrices de masa, rigidez y amortiguamiento de un sistema de dos grados de libertad son simé- 
tricas. 
9.Las características de un sistema de dos grados de libertad se utilizan en el diseño de un amortigua- 
dor de vibración dinámica. 
10.Los sistemas semidefinidos también se conocen como sistemas degenerados. 
11.Un sistema semidefinido no puede tener frecuencias naturales no cero. 
12.Las coordenadas generalizadas siempre se miden con respecto a la posición de equilibrio del 
cuerpo. 


5.3 


5.4 
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13. Durante la vibración libre, los diferentes grados de libertad oscilan con ángulos de fase diferentes. 

14.Durante la vibración libre, los diferentes grados de libertad oscilan a diferentes frecuencias. 

15.Durante la vibración libre, los diferentes grados de libertad oscilan con amplitudes diferentes. 

16.Las amplitudes relativas de grados de libertad diferentes en un sistema de dos grados de libertad 
dependen de la frecuencia natural. 

17.Los vectores modales de un sistema indican los modos normales de vibración. 

18.El polinomio característico de un sistema amortiguado de dos grados de libertad será cuadrático en 
s?, 

19.El polinomio característico de un sistema de dos grados de libertad puede ser cuadrático en s?. 

20.Las ecuaciones de movimiento de un sistema de dos grados de libertad pueden expresarse en función 
del desplazamiento de cualquiera de las dos masas. 


Escriba en los siguientes espacios que aparecen en blanco la palabra correcta: 


1.La vibración libre de un sistema de dos grados de libertad sometido a una excitación inicial arbitraria 
se puede determinar superponiendo los dos modos de vibración. 
2.El movimiento de un sistema de dos grados de libertad se describe por medio de dos coordenadas 


3.Cuando la frecuencia forzada es igual a una de las frecuencias naturales del sistema, ocurre un fenó- 
meno conocido como E 
4.Las amplitudes y ángulos de fase se determinan a partir de las condiciones del sistema. 
5.Para un sistema torsional y son análogos a las masas y resortes lineales, respec- 
tivamente, de un sistema de masa-resorte. 
6.El uso de coordenadas generalizadas conduce a diferentes tipos de 
7.Un sistema semidefinido tiene al menos un movimiento de cuerpo 
8.El acoplamiento elástico también se conoce como acoplamiento 
9.El acoplamiento inercial también se conoce como acoplamiento 
10.El acoplamiento de amortiguamiento también se conoce como acoplamiento ] 
11.Las ecuaciones de movimiento de un sistema serán cuando se utilicen coordenadas prin- 
cipales. 
12.El criterio de Routh-Hurwitz se puede utilizar para investigar la de un sistema. 
13.Las ecuaciones de movimiento de un sistema de dos grados de libertad están desacopladas sólo 
cuando las masas no están conectadas. 
14.La vibración de un sistema sólo en condiciones iniciales se llama vibración 
15.La vibración de un sistema sometido a fuerzas externas se llama vibración : 
16.El orden de un sistema es el mismo que el orden del polinomio del sistema. 
17.La respuesta de un sistema no restringido se compone de un movimiento de cuerpo rígido y movi- 
miento 


Seleccione la respuesta más adecuada de entre las opciones dadas: 
1. Cuando un sistema de dos grados de libertad se somete a una fuerza armónica, el sistema vibra a 


a. la frecuencia de la fuerza aplicada 
b. auna frecuencia natural menor 


c. auna frecuencia natural mayor 
2. Los grados de libertad de un sistema vibratorio dependen 


a. dela cantidad de masas 
b. dela cantidad de masas y los grados de libertad de cada masa 


c. dela cantidad de coordenadas utilizada para describir la posición de cada masa 
3. Un sistema de dos grados de libertad tiene 


a. un modo normal 
b. dos modos normales 


Cc. muchos modos normales 
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4. Las ecuaciones de movimiento de un sistema de dos grados de libertad suelen ser 
a. acopladas 


b. desacopladas 


C. lineales 


5. La impedancia mecánica Z,, (1w) es 


a. [m,,]x + [c7s]x + [K,s]x 


> o) 
Cc. —o0m,, + ic), + Ko, 
6. La matriz de impedancia, que es [Z(iw)], se puede utilizar para determinar la solución como 
a X= [Za UF, 
b. X = [Z(iw)]Fo 
e. X = [Z(iw)] Xo 
7. La configuración de un sistema que vibra a una de sus frecuencias naturales se llama 
a. modo natural b. frecuencia natural c. solución 


8. Las ecuaciones de movimiento de un sistema de dos grados de libertad suelen aparecer como 
a. ecuaciones algebraicas acopladas 


b. ecuaciones diferenciales acopladas 


c. ecuaciones desacopladas 


5.5  Correlacione los elementos en las dos columnas siguientes: 


Acoplamiento estático. Sólo la matriz de masa es no diagonal 


Acoplamiento inercial Las matrices de masa y amortiguamiento son no diagonales 


Acoplamiento de velocidad Sólo la matriz de rigidez es no diagonal 


> NA 
EN AS 


Acoplamiento dinámico Sólo la matriz de amortiguamiento es no diagonal 


5.6  Correlacione los datos de la columna izquierda con las ecuaciones de frecuencia de la columna derecha 
para un sistema de dos grados de libertad regido por las ecuaciones de movimiento: 
J001 — 2,01 — k¡9, = 0 
200, — KO + k02 =0 


Ll J=1k=2 a. 32w* — 200? +1=0 
2. J=2,k,=1 b. 0-50 +2=0 
3. J=2,k,=2 ce. 04-100 +8=0 
4. .=1k=4 d. 80* — 1002 +1=0 
5. Jh=4k=1 e 20-50 +1=0 


Problemas 


Sección 5.2 Ecuaciones de movimiento para vibración forzada 


5.1  Derive las ecuaciones de movimiento del sistema que se muestra en la figura 5.20. 


5.2  Derive las ecuaciones de movimiento del sistema que se muestra en la figura 5.21. 
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x2(1) 


y(t) = entrada 


e I 


O) my 
¡a = ad "A 1 A Ñ 
Figura 5.20 


Figura 5.21 


5.3 Dos masas m, y m,, cada una enlazada por dos resortes de rigidez k, están conectadas por una barra 
horizontal rígida sin masa de longitud / como se muestra en la figura 5.22. (a) Derive las ecuaciones de 
movimiento del sistema en función del desplazamiento vertical del C.G. del sistema, x(t), y la rotación 
alrededor del C.G. del sistema, 0(t). (b) Halle las frecuencias naturales de vibración del sistema para 
m, = 50 kg, m, = 200 kg y k = 1000 N/m. 


x(1) 


Barra 
rígida sin masa 


Figura 5.22 


5.4 Un sistema de dos masas se compone de un pistón de masa m,, conectado por dos resortes elásticos, 
que se mueven dentro de un tubo como se muestra en la figura 5.23. Un péndulo de longitud | y masa 
m, en el extremo se conecta al pistón como se muestra en la figura 5.23. (a) Derive las ecuaciones de 
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movimiento del sistema en función de x,(t) y 0(0). (b) Derive las ecuaciones de movimiento del sistema 
en función de x,(t) y x,(t). (c) Encuentre las frecuencias naturales de vibración del sistema. 


Sección 5.3 Análisis de vibración libre de un sistema no amortiguado 


5.5 Encuentre las frecuencias naturales del sistema que se muestra en la figura 5.24, con m; = m, m, = 2m, 
ki = k, y k, = 2k. Determine la respuesta del sistema cuando k = 1000 N/m, m = 20 kg, y los valores 
iniciales de los desplazamientos de las masas m, y m, son 1 y — 1, respectivamente. 


2, a Figura 5.23 


Base 


my 
: | x1(0) 


des | 0 
xo lt 
22 Figura 5.24 


5.6  Formule las ecuaciones diferenciales de movimiento para el doble péndulo de la figura 5.25, utilizando 
coordenadas x; y x, y suponiendo amplitudes pequeñas. Encuentre las frecuencias naturales, las rela- 
ciones de amplitudes y las ubicaciones de los nodos para los dos modos de vibración cuando m, = m>, 
=myl,=1L,=1 


5.7 Determine los modos naturales del sistema que se muestra en la figura 5.26 cuando k, = k, = kz = k. 


5.8 Una máquina herramienta de masa m = 1000 kg y momento de inercia de masa J, = 300 kg-m2 está 
montada sobre dos soportes elásticos, como se muestra en la figura 5.27. Si las rigideces de los soportes 
las proporcionan k, = 3000 N/mm y k, = 2000 N/mm, y los soportes están localizados en l, = 0.5 m y 
l, = 0.8 m, encuentre las frecuencias naturales y formas de modo de la máquina herramienta. 


5.9 
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Figura 5.26 


Figura 5.27 


En la figura 5.28 se muestra una grúa viajera eléctrica elevada, compuesta de una viga, una carretilla 
y un cable. La viga tiene una rigidez flexional (El) de 6 X 1012 Ib-pulg? y un claro (£) de 30 pies. El 
cable es de acero y su longitud (1) es de 20 pies. Los pesos de la carretilla y la carga levantada son de 
8 000 lb y 2000 Ib, respectivamente. Encuentre el área de sección transversal del cable de modo que la 
frecuencia natural fundamental sea mayor que 20 Hz. 
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LE 1 Carretilla 2 


Kg 
— my 
Carga 
m, + levantada k 
mo 
(a) (b) 


Figura 5.28 


5.10 Una grúa viajera elevada se modela como se indica en la figura 5.28. Suponiendo que la viga tiene un 
claro de 40 m, un momento de inercia de área (1) de 0.02 m4, y un módulo de elasticidad (E) de 2.06 Xx 
1011 N/m?, la carretilla tiene una masa (m,) de 1000 kg, la masa de la carga que se va a levantar (m,) 
es de 5000 kg y el cable con el cual se levanta la masa (m,) tiene una rigidez (k) de 3.0 X 105 N/m, 
determine las frecuencias naturales y las formas de modo del sistema. 


5.11 La máquina para taladrar que se muestra en la figura 5.29(a) se puede modelar como un sistema de dos 
grados de libertad como se indica en la figura 5.29(b). Dado que una fuerza transversal aplicada a la 
masa m, o masa m, hace que ambas masas se deformen, el sistema presenta acoplamiento elástico. Las 
rigideces a flexión de las columnas están dadas (consulte la sección 6.4 para la definición de coeficien- 
tes de influencia de rigidez) por 


240 El _ 96 El 
7 Pp 22 Tp 


Figura 5.29 (Fotografía cortesía de la división 
Atlas-Clausing). 


5.12 


5.13 


5.14 


5.15 


5.16 


5.17 
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En la figura 5.30 se muestran una de las ruedas y las muelles de un automóvil que viaja por una carre- 
tera con baches. Para simplificar, se supone que todas las ruedas son idénticas y que el sistema puede 
idealizarse como se muestra en la figura 5.31. El automóvil tiene una masa m, = 1000 kg y las muelles 
tienen una rigidez total de k, = 400 kN/m. Las ruedas y los ejes tienen una masa de m, = 300 kg y las 
llantas tienen una rigidez de k, = 500 kN/m. Si la superficie de la carretera varía senoidalmente con una 
amplitud de Y = 0.1 m y un periodo de / = 6 m, encuentre las velocidades críticas del automóvil. 


Figura 5.30 


Derive la ecuación de movimiento del péndulo doble de la figura 5.25 utilizando las coordenadas 0, y 
0,. Halle también las frecuencias naturales y las formas de modo del sistema para m, = m, =mel, = 
LL =1 


Encuentre las frecuencias naturales y las formas de modo del sistema de la figura 5.24 para m, = m, = 
myk, =k,=k. 


Los modos normales de un sistema de dos grados de libertad son ortogonales si X 0Im]Xx0O) =0. 
Demuestre que las formas de modo del sistema que se muestra en la figura 5.5(a) son ortogonales. 


Encuentre las frecuencias naturales del sistema de la figura 5.6 para k, = 300 N/m, k, = 500 N/m, kz = 
200 N/m, m, = 2kg, y m, = 1 kg. 


Encuentre las frecuencias naturales y las formas de modo del sistema que se muestra en la figura 5.24 
para m, = m, = 1 kg, k, = 2000 N/m y k, = 6000 N/m. 


my (Automóvil) 


k¡ (Muelles) 


m, (Ruedas y ejes) 
k> (Llantas) 


1 i | Figura 5.31 
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5.18 Derive expresiones para los desplazamientos de las masas que aparecen en la figura 5.6 cuando m, = 
25 lb-s/pulg, ¿ = 1,2, y k, = 50000 lb/pulg, ¿ = 1,2, 3. 


5.19 Para el sistema que se muestra en la figura 5.6, m, = 1 kg, m, = 2 kg, k¡ = 2000 N/m, k, = 1000 N/m, 
kz = 3000 N/m, y a la masa m, se le imparte una velocidad inicial de 20 m/s. Encuentre el movimiento 
resultante de las dos masas. 


5.20 Para el problema 5.17, calcule x,(1) y x,(1) para las siguientes condiciones iniciales: 


a. x,(0) = 0.2, x1(0) x2(0) x2(0) O. 
b. x1(0) = 0.2, x1(0) == x2(0) => 0, x2(0) = 5.0. 


5.21 La estructura de un edificio de dos pisos se modela como se muestra en la figura 5.32. Se supone que 
las vigas son rígidas y que las columnas tienen rigideces flexionales Ef, y El, con masas insignificantes. 
La rigidez de cada columna se calcula como 


24El, 


hi 


Il 
a 
w 


, 1 


Para m, = 2m, m, = m, h¡ = h, = h, y El, = El, = El, determine las frecuencias naturales y formas 
de modo de la estructura. 


FX0) 


FLO) 


EL, EL||i h 


' 
JE ——L Figura 5.32 


5.22 La figura 5.33 muestra un sistema de dos masas sujetas a una cuerda firmemente estirada, fija por am- 
bos extremos. Determine las frecuencias naturales y formas de modo del sistema para m,; = m, = m y 


l=b=k=L 

— 442 

Á 

h 

Í— 0 m, 

h 

Ó 7, 

E 


== 77777, Figura 5.33 


5.23 


5.24 
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Encuentre los modos normales del edificio de dos pisos que se muestra en la figura 5.32 cuando 
m, = 3m, m, = m, k, = 3k, y k, = k, donde k, y k, representan las rigideces equivalentes de las colum- 
nas superior e inferior, respectivamente. 


Un polipasto, que tiene un peso W;, está montado en el extremo de una viga de acero en voladizo de 
espesor t, ancho a y longitud b, como se muestra en la figura 5.34. El cable es de acero y tiene un diá- 
metro d y una longitud suspendida de /. Si la carga que pende del extremo del cable es W,, derive las 
expresiones para las frecuencias naturales del sistema. 


ASS 


5.25. 


5.26 


5.27 


5.28 


5.29 


5.30 


5.31 


W, W, 


(a) (b) Figura 5.34 


Determine las condiciones iniciales del sistema que se muestra en la figura 5.24 por las cuales el sistema 
vibra sólo a su frecuencia natural más baja para los datos siguientes: k, = k, k, = 2k, m, = m, m, = 2m. 


Al principio, el sistema que se muestra en la figura 5.24 se altera al mantener estacionaria la masa m; y 
desplaza 0.1 m hacia abajo a la masa m,. Analice la naturaleza del movimiento resultante del sistema. 


Diseñe la viga en voladizo que soporta el polipasto y el cable que soporta la carga en el problema 5.24 
para tener las frecuencias naturales del sistema mayores de 10 Hz cuando W, = 1000 Ib y W, = 500 lb, 
b = 30 pulg y 1 = 60 pulg. 


Encuentre la respuesta de vibración libre del sistema de dos grados de libertad que se muestra en la 
figura 5.6 con n = 1,k = 8, y m = 2 para las condiciones iniciales x,(0) = 1, y x2(0) = x,(0) =0 y 
x2(0) = 1. 


Encuentre la respuesta de vibración libre del sistema de dos grados de libertad que se muestra en la figura 
5.6 conn= 1,k=8 y m= 2 en las condiciones iniciales x,(0) = 1 y x,(0) = x,(0) = x2(0) =0. 


Utilizando los resultados del ejemplo 5.1, compruebe que las formas de modo satisfacen las siguientes 
relaciones conocidas como relaciones de ortogonalidad: 


XO'XO =0, XO']X0 =0, XO' [mx 0 = c¡ = constante 


XV mx) = (7 = constante 


XV JXO = aw,  XO'[k] 


=> 


De 


Dos péndulos idénticos, cada uno con masa m y longitud /, están conectados por un resorte de rigidez k 
a una distancia d del extremo fijo, como se muestra en la figura 5.35. 


a. Derive las ecuaciones de movimiento de las dos masas. 

b. Encuentre las frecuencias naturales y las formas de modo del sistema. 

c. Encuentre la respuesta de vibración libre del sistema en las condiciones iniciales 0,(0) = a, 0,(0) = 
0, 0,(0) =0y 0,0) =0. 

d. Determine las condiciones (s) en las cuales el sistema presenta un fenómeno de pulsación. 
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Figura 5.35 

5.32 El sistema motor-bomba de la figura 5.36(a) se modela como una barra rígida de masa m = 50 kg y 


momento de inercia de masa J, = 100 kg-m?. La cimentación del sistema puede ser reemplazada por 
dos resortes de rigidez k, = 500 N/m y k, = 200 N/m. Determine la frecuencia natural del sistema. 


Motor 2 Bomba , A 
Ny C.G. 


2 E dl vB xo(0) 
Base Lo al 
> z 


(a) Cimentación (b) 


Figura 5.36 Sistema de motor-bomba sobre resortes. 


5.33 


En la figura 5.37 se muestra un avión estacionado en la pista de aterrizaje. El avión tiene una masa 
m = 20000 kg y un momento de inercia de masa J, = 50 X 106 kg-m?. Si los valores de rigidez y cons- 
tante de amortiguamiento son k, = 10 kN/m y c, = 2 kN-s/m para el tren de aterrizaje principal y k, 
= 5 kN/m y c, = 5 kN-s/m para el tren de aterrizaje de nariz o delantero (a) derive las ecuaciones de 
movimiento del avión, y (b) encuentre las frecuencias naturales no amortiguadas del sistema. 


m,J) 


Tren de aterrizaje 
delantero, o de nariz 


Figura 5.37 


7, 


5.34 


5.35 
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Las matrices de masa y rigidez, y las formas de modo de un sistema de dos grados de libertad están 
dadas por 


1.0 12 —k a 1 e 9.110 
0 4 ki ka 9.1109 1 


Si la primera frecuencia natural la proporciona w, = 1.7000, determine los coeficientes de rigidez k¡, y 
Kk2, y la segunda frecuencia natural de vibración, w). 


Las matrices de masa y rigidez y las formas de modo de un sistema de dos grados de libertad son 


A E 


Si la primera frecuencia natural la proporciona w, = 1.4142, determine las masas m, y m, y la segunda 
frecuencia natural del sistema. 


Sección 5.4 Sistema torsional 


5.36 


5.37 


Determine las frecuencias naturales y los modos normales del sistema torsional que se muestra en la 
figura 5.38 para k,, = 2k,, y J, = 2J,. 


Figura 5.38 


Determine las frecuencias naturales del sistema que se muestra en la figura 5.39 suponiendo que la 
cuerda que pasa sobre el cilindro no se resbala. 


NS Figura 5.39 
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5.38 Encuentre las frecuencias naturales y las formas de modo del sistema que se muestra en la figura 5.8(a) 
suponiendo que J, = J¿, J, = 21, y K,, = ky = kg = Kp. 


5.39 Determine los modos normales del sistema torsional que se muestra en la figura 5.9 cuando k,¡ = Kk,, 
Kg = Sk, y = Jo y Ja = So. 


Sección 5.5 Acoplamiento de coordenadas y coordenadas principales 


5.40 Un modelo simplificado del vehículo militar de la figura 5.40(a) se muestra en la figura 5.40(b). Este 
modelo se puede utilizar para obtener información sobre el rebote y cabeceo del vehículo. Si la masa 
total del vehículo es m y el momento de inercia de masa con respecto a su C.G. es J¿, derive las ecua- 
ciones de movimiento del vehículo mediante dos sistemas de coordenadas diferentes, como se indica en 
la sección 5.5. 


Masa amortiguada 


d E Masa no amortiguada 
(carrocería del vehículo) 8 


(tren rodante) 


ss P 
F $) 
Resortes . Amortiguadores 
de suspensión 
(a) Vehículo militar (b) Modelo simplificado 


Figura 5.40 


5.41 Encuentre las frecuencias naturales y las relaciones de amplitud del sistema que se muestra en la figura 
5.41. 


— SN 


k 
Y o Gr Y 
O a) Figura 5.41 


5.42 Un cuerpo rígido de masa insignificante y longitud 2/ gira alrededor del punto medio y está restringido 
para moverse en el plano vertical por resortes y masas, como se muestra en la figura 5.42. Encuentre las 
frecuencias naturales y las formas de modo del sistema. 


5.43 Un perfil aerodinámico de masa m pende de un resorte lineal de rigidez k y un resorte torsional de rigi- 
dez k, en un túnel de viento, como se muestra en la figura 5.43. El C.G. se encuentra a una distancia de 
e a partir del punto O. El momento de inercia de masa del perfil aerodinámico con respecto a un eje que 
pasa por el punto O es J¿. Encuentre las frecuencias naturales del perfil aerodinámico. 
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Figura 5.42 


e» 


Figura 5.43 


5.44 Las juntas de expansión de una carretera de concreto, las cuales se ubican a intervalos de 15 m, generan 
una serie de impulsos que afectan a los automóviles que viajan a una velocidad constante. Determine 
las velocidades a las cuales es más probable que se presenten un movimiento de rebote y un movimiento 
de cabeceo para el automóvil del ejemplo 5.7. 


5.45 Considere la grúa viajera elevada descrita en el problema 5.9 (figura 5.28). Si los rieles a ambos lados 
de la viga tienen una superficie senoidalmente variable en la dirección z (perpendicular a la página), 
como se muestra en la figura 5.44, formule las ecuaciones y las condiciones iniciales para determinar la 
respuesta de vibración de la carga levantada (m) en la dirección vertical. Suponga que la velocidad de 
la grúa es de 30 pies/min en la dirección z. 


. 10 pies , Figura 5.44 


5.46 Se modela un automóvil con una capacidad de movimientos de cabeceo y rebote, como se muestra 
en la figura 5.45. Viaja por una carretera con baches cuya superficie varía senoidalmente con una 
amplitud de 0.05 m y una longitud de onda de 10 m. Derive las ecuaciones de movimiento del auto- 
móvil para los siguientes datos: masa = 1000 kg, radio de giro = 0.9 m, !, = 1.0m, l, = 1.5 m, k¿= 
18 kN/m, k, = 22 kN/m, velocidad = 50 km/h. 
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Rebote 


e Cabeceo 


Figura 5.45 


5.47 Una flecha de acero, de 2 pulg de diámetro, está soportada por dos cojinetes y porta una polea y un 
motor, como se muestra en la figura 5.46. Los pesos de la polea y el motor son de 200 lb y 500 lb, 
respectivamente. Una carga transversal aplicada en cualquier punto a lo largo de la flecha produce la 
deformación de todos los puntos en la flecha, por consiguiente el sistema presenta acoplamiento elás- 
tico. Los coeficientes de rigidez son (vea la sección 6.4 para la definición de coeficientes de influencia 
de rigidez) 


sp sp sp 


Determine las frecuencias naturales del sistema sometido a vibración de flexión para ! = 90 pulgadas. 


Polea Motor 


Flecha de 2 pulg de diámetro 


M7 
===. 
UN 


1 
3 > Figura 5.46 


5.48 En la figura 5.47 se muestra un modelo simplificado de una bicicleta de montaña junto con el ciclista. 
Plantee métodos para hallar la respuesta vibratoria de la bicicleta debido a las irregularidades del terreno 
aplicando un modelo de dos grados de libertad. 


5,49 Una barra rígida uniforme de longitud | y masa m está soportada por dos resortes y sometida a una 
fuerza F(t) = F, sen «of, como se muestra en la figura 5.48(a). Derive las ecuaciones de movimiento de 
la barra para desplazamientos pequeños. (b) Analice la naturaleza del acoplamiento en el sistema. 
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Figura 5.47 
le E > 
e Bl > 
6 
Le 
. 2 0 = F sen wt 
Barra rígida Ge 
S' S 2k 
PIITITITITITIPIITITITITITITITITITA, Figura 5.48 


5.50 Un remolque de masa M, conectado a un muro por medio de un resorte de rigidez k y un amortiguador 
de coeficiente de amortiguamiento c, se desliza sobre una superficie libre de fricción, como se muestra 
en la figura 5.49. Una barra rígida, conectada por medio de un pasador al remolque, puede oscilar en 
torno al pivote O. Derive las ecuaciones de movimiento del sistema sometido a las fuerzas aplicadas 
F(0) y Mt) indicadas en la figura 5.49. 


ma E(0) 
(0 Remolque, 


en 3 masa M 


N 


—= 1) 
T 


Barra rígida, longitud /, masa m Figura 5.49 
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5.51 Un remolque de masa M conectado a un muro por medio de un resorte de rigidez k, puede moverse 
sobre una superficie horizontal libre de fricción, como se muestra en la figura 5.50. Un cilindro unifor- 
me de masa m, conectado a la pared del remolque por medio de un resorte de rigidez k,, puede rodar 
sobre el piso del remolque sin resbalarse. Derive las ecuaciones de movimiento del sistema y analice la 
naturaleza del acoplamiento presente en el sistema. 


Sección 5.6 Análisis de vibración forzada 


5.52 Los pesos del mazo, marco, yunque (junto con la pieza de trabajo) y bloque de cimentación en una 
prensa de forja (figura 5.51) son 5000 1b, 40000 lb, 60000 lb y 140000 lb, respectivamente. 


Remolque, 


masa M “a | | 
Ka 


0 Cilindro, 
C masa mM 


Figura 5.50 


N— Mazo (martillo) 


2m M— Marco 


T— Pieza de trabajo 


— Yunque 
Bloque de cimentación E 8 8 68 8 E 8— Rigidez de la 
(concreto) e E base elástica (k2) 
4 A a 4 E 
A 4 od z 7 Y Y 
« 4 « 4 
o pp .0 v .0 y .0 
v a v y 
o o... o o 
4 E 4 
4 di E 4 4 


Aislamiento (k1) 


Figura 5.51 


Las rigideces de la base elástica colocada entre el yunque y el bloque de cimentación y el aislamiento 
colocado debajo de la cimentación (incluida la elasticidad del suelo) con 6 X 106 Ib/pulg y 3 X 105 
Ib/pulg, respectivamente. Si la velocidad del mazo antes de que golpee el yunque es de 15 pies/seg, 
encuentre (a) las frecuencias naturales del sistema, y (b) las magnitudes del desplazamiento del yunque 
y el bloque de cimentación. Considere el coeficiente de restitución como 0.5 y el amortiguamiento 
insignificante en el sistema. 
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5.53 Encuentre (a) las frecuencias naturales del sistema, y (b) las respuestas del yunque y del bloque de cimen- 
tación del martillo de forja de la figura 5.51 cuando el cronograma de la fuerza aplicada al yunque es 
como se muestra en la figura 5.52. Suponga los siguientes datos: 


Masa del yunque y el marco = 200 Mg 
Masa del bloque de cimentación = 250 Mg 
Rigidez de la base elástica 150 MN/m 
Rigidez del suelo = 75 MN/m 

F =105NyT=0.58s 


FO 


Figura 5.52 


5.54 Derive las ecuaciones de movimiento para la vibración libre del sistema que se muestra en la figura 
5.53. Suponiendo la solución como x;(1) = Cje*s, ¡ = 1, 2, exprese la ecuación característica en la forma 


ays* | as? | azs? tas +a4=0 


Analice la naturaleza de las posibles soluciones, x¡(t) y x,(t). 


m, 


el So 


7777 TZ Figura 5.53 
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5.55 Encuentre los desplazamientos x,(1) y x,(1) en la figura 5.53 para m, = 1 kg, m, = 2 kg, k, = k, = k; 
10000 N/m, y ec, = c, = cz = 2000 N-s/m utilizando las condiciones iniciales x,(0) = 0.2 m, x,(0) 
= 0.1 m, y x,(0) = x2(0) =0. 


5.56 Una bomba centrífuga, que tiene un desbalance de me, está apoyada en una cimentación rígida de masa 
m, mediante resortes aisladores de rigidez k,, como se muestra en la figura 5.54. Si la rigidez del suelo 
y el amortiguamiento son k, y c,, encuentre los desplazamientos de la bomba y la cimentación con los 
siguientes datos: mg = 0.5 lb, e = 6 pulg, m,g = 800 1b, k, = 2000 Ib/pulg, m,g = 2000 lb, k, = 1000 
Ib/pulg, c, = 200 lb-s/pulg y velocidad de la bomba = 1200 rpm. 


pon Bomba centrífuga 
Y <—- (masa, my) 
Resortes 
aisladores 2 


ESSÉSE€ LO S 


E E ñ 4 Él E 
IN le Cimentación 
Y o : o ys o y o . (masa, m,) Kk> | Ca 
A E 
de 4... 4. 4... 


"—— Suelo 
(rigidez, k; 
amortiguamiento, c,) Figura 5.54 


5.57 Un motor reciprocante de masa m, está montado sobre un viga doblemente empotrada de longitud /, 
ancho a, espesor £ y módulo de Young E, como se muestra en la figura 5.55. Un sistema de resorte-masa 
(k,, m,) está suspendido de la viga como se indica en la figura. Encuentre la relación entre m, y k, que 
conduzca a una vibración de estado no estable de la viga cuando se desarrolla una fuerza armónica F¡(t) 
= F, cos «wtf en el motor durante su operación.3 


5.58 Encuentre la respuesta de estado estable del sistema que se muestra en la figura 5.24 por medio del mé- 
todo de impedancia mecánica, cuando la masa m, se somete a la fuerza F(t) = F, sen wt en la dirección 
de x;(1). 


5.59 Encuentre la respuesta de estado estable del sistema que se muestra en la figura 5.24 cuando la base se 
somete a un desplazamiento y(t) = Y cos wt. 


5.60 La masa m;, del sistema de dos grados de libertad que se muestra en la figura 5.24 se somete a una fuer- 
za F cos wt. Suponiendo que el amortiguamiento producido por el aire circundante es equivalente a 
c = 200 N-s/m, encuentre la respuesta de estado estable de las dos masas. Considere m, = m, = 1 kg, 
k¡ = k, = 500 N/m y w = 1 rad/s. 


5.61 Determine la vibración de estado estable del sistema que se muestra en la figura 5.5(a), suponiendo que 
Cc =C,=C3=0, F¡(t) = F¡¿Cos wt y Ft) = F,ycos wt. 


5.62 En el sistema de la figura 5.24, a la masa my la excita una fuerza armónica que tiene un valor máximo 
de 50 N y una frecuencia de 2 Hz. Encuentre la amplitud forzada de cada masa para m, = 10 kg, m, = 
5 kg, k, = 8000 N/m y k, = 2000 N/m. 


3 El sistema de resorte-masa (k,, m,) agregado para que la amplitud de la primera masa sea cero se conoce como “absorbedor 
2 2) “5 
de vibración”. En la sección 8.11, se analizan en detalle los absorbedores de vibración. 
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Fi(t) = F¿Cos wt 


Figura 5.55 


5.63 Encuentre la respuesta de las dos masas de la estructura del edificio de dos pisos que se muestra en la 
figura 5.32 por el desplazamiento del suelo y(t) = 0.2 sen 7rf£ m. Suponga que las rigideces equivalentes 
de las columnas inferior y superior son de 800 N/m y 600 N/m, respectivamente, y m; = m, = 50 kg. 


5.64 Encuentre la respuesta de vibración forzada del sistema que se muestra en la figura 5.15 cuando F(1) 
es una fuerza escalonada de 5 N utilizando el método de la transformada de Laplace. Suponga que 
x,(0) = x,(0) = x,(0) = x,(0) = 0,m = 1 kg y k= 100 N/m. 


Sección 5.7 Sistemas semidefinidos 


5.65 Determine las ecuaciones de movimiento y las frecuencias naturales del sistema que se muestra en la 
figura 5.56. 


5.66 Dos cilindros circulares idénticos de radio r y masa m cada uno están conectados por un resorte, como 
se muestra en la figura 5.57. Determine las frecuencias naturales de oscilación del sistema. 


5.67 Las ecuaciones diferenciales de movimiento para un sistema de dos grados de libertad están dadas por 
aX; + bix1 + 1%) = 0 
49X2 + b>xy + CaX) = 0 


Derive la condición que deberá satisfacerse para que el sistema sea degenerado. 


Figura 5.56 
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r k 


SAY 


S Figura 5.57 
5.68 Encuentre los desplazamientos angulares 0,(1) y 0,(t) del sistema que se muestra en la figura 5.58 para 

las condiciones iniciales 0,(1 = 0) = 6,(0), 0,(t+ = 0) = 0,(0) y 0, (+ = 0) = 0, (+= 0) =0. 

Y) 

ll 

0 ) SS K SS Se 
SS SS 
Figura 5.58 

5.69 Determine los modos normales del sistema que se muestra en la figura 5.9 para k,, = 0. Demuestre 


5.70 


5.71 


5.72 


Turbina Flecha 2 


que el sistema con k,, = O se puede tratar como un sistema de un solo grado de libertad si se utiliza la 
coordenada a: = 0, — 0). 


Una turbina está conectada a un generador eléctrico por medio de engranes, como se muestra en la 
figura 5.59. Los momentos de inercia de masa de la turbina, generador, engrane 1 y engrane 2 son, res- 
pectivamente, 3000, 2000, 500 y 1000 kg-m?. Las flechas 1 y 2 son de acero con diámetros de 30 cm 
y 10 cm y longitudes de 2 cm y 1.0, respectivamente. Encuentre las frecuencias naturales del sistema. 


Un globo de aire caliente de masa m se utiliza para levantar una carga, Mg, por medio de 12 cuerdas 
elásticas equidistantes, cada una de rigidez k ( vea la figura 5.60). Encuentre las frecuencias naturales de 
vibración del globo en la dirección vertical. Mencione las suposiciones hechas en su solución y analice 
su validez. 


Una turbina de momento de inercia de masa de 4 Ib-pulg-seg? está conectada a un generador de momen- 
to de inercia de masa de lb-pulg-seg? por medio de una flecha de acero hueca de 1 pulg de diámetro in- 
terno, 2 pulg de diámetro externo y 15 pulg de longitud (semejante al sistema que se muestra en la figura 
5.17(c)). Si la turbina se detiene de repente mientras suministra 10 caballos de fuerza a una velocidad 
de 6000 rpm, el par de torsión transmitido se reduce a cero. Encuentre los desplazamientos angulares 
resultantes de la turbina y el generador. Suponga que el amortiguamiento es insignificante en el sistema. 


Engrane 1, 20 dientes 


Flecha 1 


= Generador eléctrico a 
Engrane 2, 30 dientes Figura 5.59 


Globo, 


masa m 


Y elásticas, 
Y de rigidez k cada una 


Peso (Mg) 


Figura 5.60 
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5.73 La figura 5.61 muestra un automóvil de 3000 lb acoplado a un remolque por medio de un enganche 
flexible con rigidez de 1000 lb/pulg. Suponiendo que tanto el automóvil como el remolque pueden mo- 
verse libremente en la carretera, determine las frecuencias naturales y las formas de modo de vibración 


del sistema. 


5.74 Encuentre la respuesta del sistema automóvil-remolque descrito en el problema 5.73 si los valores de 
desplazamiento y velocidad iniciales son 6 pulg y O pulg/seg para el automóvil y de —3 pulg y 0 pulg/ 


seg para el remolque. 


Figura 5.61 


5.75 Dos poleas son propulsadas por una banda como se muestra en la figura 5.62. Si los radios de las poleas 
son r, y r, y sus momentos de inercia de masa son J, y J,, respectivamente, determine las frecuencias 
naturales del sistema de propulsión de las poleas. Suponga la rigidez de la banda en cada lado como 


k como se indica en la figura 5.62. 


da DL , ] ] ] Jy 
SN 


> 


Figura 5.62 
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Sección 5.8 Autoexcitación y análisis de estabilidad 


5.76 Las vibraciones transitorias de la línea de transmisión desarrolladas durante la aplicación de un embra- 
gue cónico (de fricción) producen un ruido desagradable. Para reducir el ruido se conecta un volante 
con momento de inercia de masa J, a la línea de transmisión por medio de un resorte torsional k,, y un 
amortiguador viscoso torsional c,,, como se muestra en la figura 5.63. Si el momento de inercia de masa 
del embrague cónico es J, y la rigidez y constante de amortiguamiento de la línea de transmisión los 
proporcionan k,; y C,¡, respectivamente, derive las relaciones que deben satisfacerse para la operación 
estable del sistema. 


Embrague Volante, J2 
cónico, J1 | 
praia ati) 
ke ES Je C12 
Propulsor Es] ¡ 
principal % 
0 
Línea de o, | 
transmisión zas 


5.77 Una barra rígida uniforme de masa m está conectada a la pared de un remolque por medio de un resorte 
de rigidez k (vea la figura 5.64). El remolque tiene una masa de 5m y está conectado a un resorte de 
rigidez 2k, y se mueve sobre una superficie libre de fricción. Derive las condiciones necesarias para la 
estabilidad del sistema. 


> x(1) 
Remolque, 
masa 35m a, k > 
Barra rígida, AO 
longitud /, masa m —, o(0) 
G ) 
2k OS PA 
. e 


Figura 5.64 


5.78 Un sistema de dos grados de libertad se compone de las masas m, y m, conectadas a un amortiguador y 
a un resorte como se muestra en la figura 5.65. Si la masa m, se somete a una fuerza proporcional a su 
velocidad, f (1) = ax¡(t), determine las condiciones para la estabilidad del sistema. 


5 x1(0) 


A(0) = Fox (o 


mA Xx2l1) 


£(0=0 


Figura 5.65 
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Sección 5.9 Método de la función de transferencia 


5.79 


5.80 


5.81 


5.82 


Derive las ecuaciones diferenciales de movimiento de cuarto orden del sistema de dos grados de liber- 
tad de la figura 5.7 (a) en función de x;(t) o x,(t) por separado. 


Sugerencia: Tome las transformadas inversas de Laplace de las ecuaciones (5.56) y (5.57). 


a. Sugiera un método de resolver las ecuaciones diferenciales de cuarto orden derivadas en el problema 
5.79 (en función de x,(1) y x2(1)). 

b. ¿Cómo podemos aplicar las condiciones iniciales conocidas x,(0), x,(0), x,(0) y x,(0) mientras se 
resuelve la ecuación diferencial de cuarto orden en función de x;(£)? 


Derive expresiones para la transformada de Laplace de x,(t) y x,(1) para el sistema que se muestra en la 
figura 5.5(a) para los siguientes datos: m; = 1,m, =2,k,=4,k,=2,k3=0,c, = 1,c,=2,c3=0, 
f (0 = Fyu(t) = función escalonada, y f,(1) = 0. Suponga las condiciones iniciales de x,(1) y x,(t) como 
cero. 


Derive expresiones para la transformada de Laplace de x,(t) y x,(1) para el sistema que se muestra en la 
figura 5.5(a) para los datos siguientes: m, = 1,m, =2,k, =4,k,=2,k3=0,c, =1,c,=2,c3=0, 
Ff(0 =0, £(1) = Fyu(t) = función escalonada. Suponga las condiciones iniciales de x,(£) y x,(£) como 
cero. 


Sección 5.10 Soluciones obtenidas aplicando la transformada de Laplace 


5.83 


5.84 


5.85 


5.86 


5.87 


Encuentre la respuesta de vibración libre del sistema de la figura 5.5(a) siguiendo el método de la trans- 
formada de Laplace para los datos siguientes: m, = 2,m,=4,k, =8,k,=4,k3=0,c, =0,c,=0,c3=0. 
Suponga las condiciones iniciales como x,(0) = 1, x,(0) = 0, x,(0) = x,(0) = O. Trace las respuestas 
x1(0) y x,(0). 


Encuentre la respuesta de vibración libre del sistema de la figura 5.5(a) siguiendo el método de la 
transformada de Laplace para los datos siguientes: m, = 2, m, = 4, k, = 8, k, = 4, kz = 0, c, =0, 
c, = 2, cz = 0. Suponga las condiciones iniciales como x,(0) = 1, x,(0) = 0, x,(0) = x,(0) = 0. Trace 
las respuestas x,(£) y x(0. 


Encuentre la respuesta de vibración libre del sistema de la figura 5.5(a) siguiendo el método de la trans- 
formada de Laplace para los datos siguientes: m,; = 2,m, = 8, k¡ =8,k,= 4, k3 =0,c, =0,c,=0, 
cz = 0. Suponga las condiciones iniciales como x,(0) = 1, x,(0) = 0, y x,(0) = x,(0) = 0. Trace las 
respuestas x,(1) y x,(0). 


Encuentre la respuesta de vibración libre del sistema de la figura 5.5(a) con el método de la transforma- 
da de Laplace con los datos siguientes: m, = 2,m, = 8,k, = 8,k, = 4,k3 =0,c, =0,c, =0,c3 =0. 
Suponga las condiciones iniciales como x,(0) = 1, x,(0) = 0, x,(0) = x,(0) = O. Trace las respuestas 
x1(0) y x,(0). 


Encuentre la respuesta del sistema que se muestra en la figura 5.66 con m; = 2,m, = 1, k¡ = 40 
y k, = 20 para las siguientes condiciones iniciales por medio de la transformada de Laplace: 


i. x¡(0) = 0.05, x,(0) = 0.10, +,(0) = 0,i,(0) =0 
ii. x,(0) = 0.10, x2(0) = —0.05, x,(0) = 0,i,(0) = 0 


506 Capítulo 5 Sistemas de dos grados de libertad 


m, =1kg 


Bu = 20 Ním 


m¡ =2kg 


TIFF TITTT, Figura 5.66 


Sección 5.11 Soluciones obtenidas utilizando funciones de transferencia de frecuencia 


5.88 


5.89 


Encuentre la respuesta de estado estable del sistema considerado en el ejemplo 5.13 suponiendo p;(1) y 
px(t) = P, sen of y pasando por alto el amortiguamiento. 


Encuentre la respuesta de estado estable del sistema considerado en el ejemplo 5.13 suponiendo que 
p¡(t) = Py, sen wxt e y pa(t) = Pp, sen wt y pasando por alto el amortiguamiento. 


Sección 5.12 Ejemplos resueltos utilizando MATLAB 


5.90 


5.91 


5.92 


5.93 


5.94 


5.95 


5.96 


Encuentre la respuesta del sistema que se muestra en la figura 5.5(a) por medio de un procedimiento nu- 
mérico cuando k, = k, k, = 2k, kz = k, m, = 2m, m, = m, F(t) = 0, y F¡(0) es un pulso rectangular de 
500 N de magnitud y 0.5 seg de duración. Suponga que m = 10 kg, c, = c, = c3 = 0, y k = 2000 N/m 
y condiciones iniciales cero. 


(a) Determine las raíces de la ecuación de frecuencia del sistema que se muestra en la figura 5.5 con 
los siguientes datos: m, = m, = 0.2 lIb-s/pulg, k, = k, = 18 Ib/pulg, kz = 0, c¡ = c, = cz =0. (b) Si 
las condiciones iniciales son x,(0) = x,(0) = 2 pulg, x,(0) = x,(0) = 0, determine los desplazamientos 
x¡(1) y x,(t) de las masas. 


Escriba un programa de computadora para hallar la respuesta de estado estable de un sistema de dos gra- 
dos de libertad sometido a la excitación armónica Fj(t) = Fyele! y ¡ = 1, 2 por medio de las ecuaciones 
(5.29) y (5.35). Use este programa para determinar la respuesta de un sistema con m;¡ = m», = 0.1 lb-s?/ 
pulg, m,, = 0, c,, = 1.0 1b-s/pulg, c1, = C72 = 0, k,, = 40 Ib/pulg, k,, = —20 lb/pulg, k,, = 20 lb/pulg, 
Fiy = 11b, Fyy= 2 1b y w = 5 rad/s. 


Encuentre y trace las respuestas de vibración libre del sistema que se muestra en la figura 5.24 para los 
siguientes datos: k, = 1000 N/m, k, = 500 N/m, m, = 2 kg, m, = 1 kg, x,(0) = 1, x,(0) = 0, x2(0) =0. 


Encuentre y trace las respuestas de vibración libre del sistema que se muestra en la figura 5.24 para los 
siguientes datos: k, = 1000 N/m, k, = 500 N/m, m, = 2 kg, m, = 1 kg, x¡(0) = 1, x,(0) = 2, x (0) = 
1, x,(0) = —2. 


Resuelva el siguiente problema de valor eigen utilizando MATLAB: 


25x 106 -5x100 || x, 2,| 10000 0 Xi 
=0w 
=5x10é  5x10||x, O 5000 ||x, 


Encuentre y trace la respuesta del siguiente sistema de dos grados de libertad utilizando MATLAB: 


2 0[fál, 120 -s ful | so -10 [fx] _ f2sen3r 
o 10|lx =s sili 10  10|lx S cos 51 
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Las condiciones iniciales son x,(0) = 1, x,(0) = 0, x,(0) = — 1 y x2(0) =0. 


5.97 Resuelva el problema 5.90 utilizando MATLAB. Use la función stepfun de MATLAB para el pulso 
rectangular. 


5.98 Resuelva el problema 5.91(a) utilizando MATLAB. 


5.99 Resuelva el problema 5.92 utilizando MATLAB. Trace las respuestas de estado estable de las masas 
M1 Y Mo. 


5.100 Utilizando MATLAB, encuentre las raíces de la ecuación x4 — 3213 + 244x3 — 20x — 1200 =0. 


Proyectos de diseño 


5.101  Seutiliza una polea cónica escalonada con propulsión de banda (figura 5.67) para cambiar las velocida- 
des de corte en un torno. La velocidad de la flecha motriz es de 350 rpm y las velocidades de la flecha de 
salida son 150, 250, 450 y 750 rpm. Los diámetros de las poleas propulsora y propulsada, corres- 
pondientes a una velocidad de salida de 150 rpm es de 250 mm y 1000 mm, respectivamente. La 
distancia centro a centro entre las flechas es de 5 m. Los momentos de inercia de masa de los conos 
escalonados propulsor y propulsado son de 0.2 kg-m?, respectivamente. Encuentre el área de sección 
transversal de la banda para evitar resonancia a cualquiera de las velocidades de entrada/salida del 
sistema. Suponga el módulo de Young del material de la banda como 1010 N/m2. 


Figura 5.67 


5.102 Las masas del mazo, marco (junto con el yunque y la pieza de trabajo) y el bloque de concreto en la 
prensa de forja que se muestran en la figura 5.51 son de 1000 kg, 5000 kg y 25000 kg, respectivamente. 
El mazo cae sobre la pieza de trabajo desde una altura de 2 m. Diseñe resortes adecuados k; y k, para las 
siguientes condiciones: (a) El impacto es no elástico, es decir, el mazo no rebota después de golpear la 
pieza de trabajo. (b) Las frecuencias naturales de vibración de la prensa de forja no deben ser mayores 
que 5 Hz. (c) Los esfuerzos en los resortes deben ser menores que el esfuerzo de cedencia del material 
con un factor de seguridad de al menos 1.5. Suponga que la elasticidad del suelo es insignificante. 
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Sistemas de varios grados de libertad 


Joseph Louis Lagrange 
(1735-1813) 


Matemático italiano de origen francés, famoso por su trabajo sobre mecánica teórica. 
Fue nombrado profesor de matemáticas en 1955 en la Escuela de Artillería de Turín. Su 
obra maestra Mécanique analytique contiene lo que hoy se conoce como “ecuaciones 
de Lagrange”, las cuales son muy útiles en el estudio de las vibraciones. Su trabajo 
sobre elasticidad y resistencia de materiales, donde consideró la resistencia y deflexión 
de los puntales, es menos conocido. (Cortesía de Dirk J. Struik, A Concise History of 
Mathematics, 2a. ed., Dover Publications, Nueva York, 1948). 
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El tema de este capítulo son los sistemas de varios grados de libertad. El modelado de sistemas 
continuos se presenta como sistemas de varios grados de libertad y se derivan las ecuaciones de un 
sistema general de n grados de libertad por medio de la segunda ley del movimiento de Newton. 
Debido a que la solución de las ecuaciones de movimiento en forma escalar implica manejos al- 
gebraicos complicados, utilizamos la representación matricial para sistemas de varios grados de 
libertad. Al expresar el sistema acoplado de n ecuaciones en forma matricial, se identifican las 
matrices de masa, amortiguamiento y rigidez. También se presenta la derivación de ecuaciones por 
medio de coeficientes de influencia. La rigidez, la flexibilidad y los coeficientes de influencia iner- 
cial se presentan a partir de los primeros principios. Se inicia el estudio de las expresiones para las 
energías potencial y cinética y su uso al derivar las ecuaciones de movimiento basado en ecuaciones 
de Lagrange. Asimismo, se presentan los conceptos generalizados de coordenadas generalizadas y 
fuerzas generalizadas. Después de expresar las ecuaciones de vibración libre en forma matricial, se 
deriva el problema de valor eigen en forma matricial. Se describe la solución del problema eigen 
por medio de la solución de la ecuación característica (polinomial) para determinar las frecuencias 
naturales y formas de modo (o modos normales) del sistema. Se introducen los conceptos de orto- 
gonalidad de modos normales, matriz modal y ortonormalización de las matrices de masa y rigidez. 
También se presentan el teorema de expansión y los sistemas no restringidos o semidefinidos. Se 
considera la vibración libre de sistemas no amortiguados por medio de vectores nodales y la vibra- 
ción forzada de sistemas no amortiguados por medio de análisis modal junto con ejemplos ilustrati- 
vos. Se analizan las ecuaciones de movimiento para la vibración forzada de sistemas viscosamente 
amortiguados mediante la introducción de la función de disipación de Rayleigh. Se desacoplan las 
ecuaciones de movimiento para sistemas proporcionalmente amortiguados y se describe la solución 
de cada una de las ecuaciones desacopladas aplicando la integral de Duhamel. Punto importante es 
la autoexcitación y el análisis de estabilidad de sistemas de varios grados de libertad siguiendo el 
criterio de Routh-Hurwitz. Por último, se presentan las soluciones obtenidas utilizando MATLAB 
para la vibración libre y forzada de sistemas de varios grados de libertad. 


Objetivos de aprendizaje 


Al terminar este capítulo, usted deberá ser capaz de realizar lo siguiente: 


e Formular las ecuaciones de movimiento de sistemas de varios grados de libertad mediante la 
segunda ley de Newton, coeficientes de influencia o ecuaciones de Lagrange. 


e Expresar la ecuación de movimiento en forma matricial. 


e Encontrar las frecuencias naturales de vibración y los vectores modales con la solución del 
problema de valor eigen. 


e Determinar la respuesta de vibración libre y forzada de sistemas no amortiguados mediante el 
análisis modal. 


e Utilizar amortiguamiento proporcional para hallar la respuesta de sistemas amortiguados. 


e Analizar las características de estabilidad de sistemas de varios grados de libertad con el crite- 
rio de Routh-Hurwitz. 


e Resolver problemas de vibración libre y forzada utilizando MATLAB. 
Como se mencionó en el capítulo 1, la mayoría de los sistemas de ingeniería son continuos y tie- 
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nen una infinidad de grados de libertad. El análisis de vibración de sistemas continuos requiere la 
solución de ecuaciones diferenciales parciales, la cual es bastante difícil. Para muchas ecuaciones 
diferenciales parciales, de hecho, no existen soluciones analíticas. Por otra parte, el análisis de un 
sistema de varios grados de libertad, requiere la solución de un sistema de ecuaciones diferenciales 
ordinarias, la cual es relativamente simple. Por consiguiente, por sencillez del análisis, a menudo 
los sistemas continuos se representan como sistemas de varios grados de libertad. 

Todos los conceptos presentados en el capítulo anterior se pueden extender directamente al 
caso de sistemas de varios grados de libertad. Por ejemplo, hay una ecuación de movimiento por 
cada grado de libertad; si se utilizan coordenadas generalizadas, hay una coordenada generaliza- 
da por cada grado de libertad. Las ecuaciones de movimiento se obtienen por la segunda ley del 
movimiento de Newton o aplicando los coeficientes de influencia definidos en la sección 6.4. Sin 
embargo, con frecuencia es más conveniente derivar las ecuaciones de movimiento de un sistema 
de varios grados de libertad por medio de ecuaciones de Lagrange. 

Hay n frecuencias naturales, cada una asociada con su propia forma de modo, para un sistema 
de n grados de libertad. El método de determinar las frecuencias naturales con la ecuación caracte- 
rística obtenida igualando el determinante a cero también se aplica a estos sistemas. Sin embargo, 
a medida que crece la cantidad de grados de libertad, la solución de la ecuación característica se 
hace más compleja. Las formas de modo presentan una propiedad conocida como ortogonalidad, 
la cual puede utilizarse para solucionar problemas de vibración forzada no amortiguada con un 
procedimiento conocido como análisis modal. La solución de problemas de vibración forzada aso- 
ciados con sistemas viscosamente amortiguados también se determina de manera conveniente con 
un concepto llamado amortiguamiento proporcional. 

Se pueden usar diferentes métodos para representar un sistema continuo como un sistema de varios 


grados de libertad. Un método sencillo implica reemplazar la masa distribuida o inercia del sistema 
por un número finito de masas concentradas o cuerpos rígidos. Se supone que las masas concen- 
tradas están conectadas por miembros amortiguadores elásticos sin masa. Se utilizan coordenadas 
lineales (o angulares) para describir el movimiento de las masas concentradas (o cuerpos rígidos). 
Tales modelos se conocen como sistemas de parámetro concentrado o de masa concentrada o de 
masa discreta. El mínimo de coordenadas necesario para describir el movimiento de las masas 
concentradas y cuerpos rígidos define la cantidad de grados de libertad del sistema. Naturalmente, 
cuanto mayor sea la cantidad de masas concentradas utilizadas en el modelo, mayor será la preci- 
sión del análisis resultante. 

Algunos problemas indican automáticamente el tipo de modelo de parámetro concentrado que 
se va a utilizar. Por ejemplo, el edificio de tres pisos que se muestra en la figura 6.1(a) sugiere al 
instante el uso de un modelo de tres masas concentradas, como se indica en la figura 6.1(b). En este 
modelo, se supone que la inercia del sistema está concentrada como tres masas puntuales situadas 
en los pisos, y las elasticidades de las columnas son reemplazadas por los resortes. Asimismo, la 
máquina de perforación radial que se muestra en la figura 6.2(a) se puede modelar con cuatro masas 
concentradas y cuatro elementos elásticos (vigas elásticas), como se muestra en la figura 6.2(b). 
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(a) (b) Figura 6.1 Edificio de tres pisos. 


Viga 
elástica 


(b) 
Figura 6.2 Máquina de perforación radial. (Fotografía cortesía de South Bend Lathe Corp.). 


Otro método popular de representar un sistema continuo como un sistema de varios grados de 
libertad implica reemplazar la geometría del sistema por una gran cantidad de elementos pequeños. 
Suponiendo una solución simple dentro de cada elemento, se utilizan los principios de compatibi- 
lidad y equilibrio para determinar una solución aproximada para el sistema original. (Este método, 
conocido como método del elemento finito, puede revisarlo con detalle en el capítulo 12, en el sitio 
web de este libro). 


Uso de la segunda ley de Newton para derivar 


ecuaciones de movimiento 


Se puede adoptar el siguiente procedimiento para derivar las ecuaciones de movimiento de un sis- 
tema de varios grados de libertad aplicando la segunda ley del movimiento de Newton: 


1. Establezca coordenadas adecuadas para describir las posiciones de las varias masas puntuales y 
cuerpos rígidos en el sistema. Suponga direcciones positivas adecuadas para los desplazamien- 
tos, velocidades y aceleraciones de las masas y cuerpos rígidos. 
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2. Determine la configuración de equilibrio estático del sistema y mida los desplazamientos de las 
masas y cuerpos rígidos con respecto a sus posiciones de equilibrio estático respectivas. 

3. Trace el diagrama de cuerpo libre de cada masa o cuerpo rígido. Indique las fuerzas de resorte, 
amortiguamiento y externas que actúan en cada masa o cuerpo rígido cuando se imparte un 
desplazamiento y velocidad positivos a dicha masa o cuerpo rígido. 

4. Aplique la segunda ley del movimiento de Newton a cada masa o cuerpo rígido que muestra el 
diagrama de frecuencia de cuerpo como sigue 


m¡X¡ = 2 F;¡ (para masa m;) (6.1) 
J 


J/0; = DD M5; (para cuerpo rígido de inercia J;) (6.2) 


F 


donde >, F, indica la suma de todas las fuerzas que actúan en la masa m; y >; M,¡ indica la suma 
de momentos de todas las fuerzas (con respecto a un eje adecuado) que actúan en el cuerpo 
rígido del momento de inercia de masa J;. 


El procedimiento se ilustra en los ejemplos siguientes. 


Ecuaciones de movimiento de un sistema de resorte-masa 


Derive las ecuaciones de movimiento del sistema de resorte-masa-amortiguador que se muestra en la figura 
6.3(a). 


Solución: 


Método: Trace diagramas de cuerpo libre de las masas y aplique las segunda ley del movimiento de Newton. 
Las coordenadas que describen las posiciones de las masas, x;(t), se miden desde sus respectivas posiciones de 
equilibrio estático, como se indica en la figura 6.3(a). El diagrama de cuerpo libre de una masa interior típica 
m, se muestra en la figura 6.3(b) junto con las direcciones positivas supuestas para su desplazamiento, veloci- 
dad y aceleración. La aplicación de la segunda ley del movimiento de Newton a la masa m;, resulta 


mix; Koi = Xi1) + Kiga (ia — xi) — Ci (%i — Xi-1) 
+ cid (410 A) EE: ¡=2,3,....n- 1 
O 
mix; — CjXi1 + (0 + Ci41)Xj — Cig1Xi+1 — Ki Xi 
+ (ki + Ki41) — Ki = Fi; ¿=2,3,....n— 1 (E.1) 
Las ecuaciones de movimiento de las masas m;, y m,, se derivan de la ecuación (E.1) al establecer que ¡ = 1 


junto con xy = 0 e ¿ = n junto con x,, + = 0, respectivamente: 


myX; (c; y c2)X1 C9Xa | (k; | k2)x1 k2X> = F, (E.2) 


MpXp == CpXp=1 ale (c, + Cn+1)Xn A KpXn=1 + (Ko + Kn+1)Xn => Fr (E.3) 
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k HO 20 q 0 kE O. 20 e. 


5d a 0 En AE Ae 


mi m; 
c] X 2 1 Sox Go 1% Cn Ya Ca41 
Punto 1 +>Punto 2 — Punto i — — Punto j — Punto n — 


(a) 
+Xjp PA PR 
FLO 
ki(X;— Xx; - 1) 7 Ki 4 10041 — X;) 
ChX¡— X¡ 1) : Ci + 1(k41 — Xy) 
(b) 


Figura 6.3 Sistema de resorte-masa-amortiguador. 


Notas: 


1. 


Las ecuaciones de movimiento, (E.1) a (E.3), del ejemplo 6.1 se expresan en forma matricial como 


[m]x + [c]x + [k]% =F (6.3) 


donde [m], [c] y [k] son las matrices de masa, amortiguamiento y rigidez, respectivamente, y se expresan 
como sigue 


m 0 0 0.0 
0 m 0 0.0 
[m=|0 0 m +=. 0.0 (6.4) 
1.0 0 0 0 m, 
(er =+ c2) 109 0 0 0 
—=C2 (c> ES c3) (3 0 0 
0 — C3 (c3 - Ca) EEN 0 0 
[c]=| + . . cs . (6.5) 
L0 0 0 Cn (cn = Cn+1) 
(ki + k2) —k2 0 0 0 
—= ko (ko + k3) — kz a 0 0 
0 ls la +ka) “0.0 
[x] =| (6.6) 
0 0 0 A = Kn (Ko + Kp+1) 


A da 
y X, x, x, y F son los vectores de desplazamiento, velocidad, aceleración y fuerza, dados por 
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X2 18 E 
Xplt) Xplt) 
x1(1) Fi(t) 
dalt 1210) 
Y o (6.7) 


Xp(t) 


Para un sistema no amortiguado (con todas las c; = 0, i = 1, 2,..., n +1), las ecuaciones de movimiento se 
reducen a 


5 


[m]x + [k]% =F (6.8) 


El sistema de resorte-masa-amortiguador arriba considerado es un caso particular de un sistema de resorte- 
masa-amortiguador de n grados de libertad. En su forma más general, las matrices de masa, amortigua- 
miento y rigidez se escriben como 


mi mp Mi Min 
mp Moa Maz Mon 
[m] = (6.9) 
LMin Mon M3n Man 
Ca. Cp. C3 Cin 
2 C2. C23 C2n 
[c] = (6.10) 
L Cn C2n C3n Can 
y 
koro kr Ka Kin 
kr Ka Ka Kon 
[k] = (6.11) 
LK» Kon K3n Kan 


Como se estableció en la sección 5.5, si la matriz de masa no es diagonal, se dice que el sistema debe con- 
tar con acoplamiento de amortiguamiento o velocidad. Finalmente, si la matriz de rigidez no es diagonal, 
se dice que el sistema debe tener acoplamiento elástico o estático. El acoplamiento tanto de masa como de 
amortiguamiento también se conoce como acoplamiento dinámico. 


YAA] 
Ejemplo 6.2 
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4. Se ve que las ecuaciones diferenciales del sistema de resorte-masa considerado en el ejemplo 6.1 (figura 
6.3(a)) están acopladas; cada ecuación implica más de una coordenada. Esto significa que las ecuaciones 
no se pueden resolver de manera individual una a la vez, sólo pueden resolverse simultáneamente. Ade- 
más, se ve que el sistema está estáticamente acoplado, puesto que sus rigideces están acopladas, es decir, 
la matriz de rigidez tiene al menos un término diagonal fuera de la diagonal. Por otra parte, si la matriz de 
masa tiene al menos un término no cero fuera de la diagonal, se dice que el sistema está dinámicamente 
acoplado. Además, si las matrices tanto de rigidez como de masa tienen términos no cero fuera de la dia- 
gonal, se dice que el sistema está tanto estática como dinámicamente acoplado. 


Ecuaciones de movimiento de un sistema de remolque 
y péndulo compuesto 


Derive las ecuaciones de movimiento del sistema de remolque y péndulo compuesto que se muestra en la 
figura 6.4(a). 


Solución: 


Método: Trace los diagramas de cuerpo libre y aplique la segunda ley del movimiento de Newton. 

Las coordenadas x(t) y 0(t) se utilizan para describir, respectivamente, el desplazamiento lineal del remol- 
que y el desplazamiento angular del péndulo compuesto desde sus correspondientes posiciones de equilibrio 
estático. Cuando se suponen valores positivos para los desplazamientos x(1) y 0(1), velocidad x(t) y ao, así 
como las aceleraciones x(1) y 0(1), las fuerzas externas que actúan en el remolque serán la fuerza aplicada 
F(6), las fuerzas de resorte kx y k,x y las fuerzas de amortiguamiento C¡X y C2X, como se muestra en la figura 
6.4(b). Las fuerzas externas que actúan en el péndulo compuesto serán el par de torsión aplicado M¡(t) y la 
fuerza de la gravedad mg, como se muestra en la figura 6.4(b). Las fuerzas de inercia que actúan en el remol- 
que y el péndulo compuesto se indican por medio de las líneas de rayas en la figura 6.4(b). Observe que el 
movimiento rotacional del péndulo compuesto alrededor del punto O conectado a la bisagra induce una fuerza 
radialmente dirigida hacia adentro (hacia O) m 50 y una fuerza normal (perpendicular a OC) m0 como se 
muestra en la figura 6.4(b). La aplicación de la segunda ley de Newton para el movimiento de traslación en la 
dirección horizontal resulta 


lo dos 
MX + mx 4 m>0cos Ó m0" sen 0 = kix —= kox —= cx — Cox + F(t) (E.1) 


Asimismo, la aplicación de la segunda ley de Newton para movimiento de rotación alrededor de O produce 


lo ita seno +M E.2 
m0), +|m (mx) cos (mg) sen FE M(t) (E.2) 


Notas: 


1. Se ve que las ecuaciones de movimiento, ecuaciones (E.1) y (E.2) son no lineales por la presencia de los 


términos que implican sen 0, cos 0, y (0)? sen 0. 

2. Las ecuaciones (E.1) y (E.2) se pueden linealizar si se supone que el término que implica (9? sen O es 
insignificantemente pequeño y que los desplazamientos son pequeños de modo que cos 0 = 1 y sen 0 =0. 
Las ecuaciones linealizadas se derivan como 


(M + m)x + (m3 E (k¡ + ko)x 


6 (c; sh C2) X = F(t) (E.3) 
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Péndulo compuesto, 
Remolque, masa M masa m, longitud / 


; ha SS 
ki 4—= x(0), F(1) ko 


ge => 
m> 60 
k¡x «—— <— kox 
' => Mx 
C4Xx «<——] / 7 ef) «E C7X 
: +0,0,0, M0) A A 
4 J.0 
(M+ m)g "8 (Mime 
2 2 
(b) 


Figura 6.4 Sistema de péndulo compuesto y remolque. 


2 m 
(2): i E Ji | 2), = Mit) (ES) 


Las ecuaciones de movimiento de un sistema de varios grados de libertad también se pueden escri- 
bir en función de coeficientes de influencia, los cuales se utilizan extensamente en ingeniería es- 
tructural. Básicamente, se puede asociar un conjunto de coeficientes de influencia con cada una de 
las matrices implicadas en las ecuaciones de movimiento. Los coeficientes de influencia asociados 
con las matrices de rigidez y masa, se conocen, respectivamente, como coeficientes de influencia 
de rigidez e inercia. En algunos casos, es más conveniente reescribir las ecuaciones de movimiento 
utilizando la inversa de la matriz de rigidez (conocida como matriz de flexibilidad) o la inversa de 
la matriz de masa. Los coeficientes de influencia correspondientes a la matriz de rigidez inversa se 
conocen como coeficientes de influencia de flexibilidad y los correspondientes a la matriz de masa 
inversa se conocen como coeficientes de inercia inversos. 


6.4.1 


Coeficientes 
de influencia 
de rigidez 
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En un resorte lineal simple, la fuerza necesaria para producir un alargamiento unitario se conoce 
como rigidez del resorte. En sistemas más complejos podemos expresar la relación entre el des- 
plazamiento en un punto y las fuerzas que actúan en varios otros puntos del sistema por medio de 
coeficientes de influencia de rigidez. El coeficiente de influencia de rigidez, denotado como Kijo 
se define como la fuerza en el punto ¡ a consecuencia de un desplazamiento unitario en el punto ¡ 
cuando todos los puntos aparte del punto j están fijos. Utilizando esta definición, para el sistema de 
resorte-masa que se muestra en la figura 6.5, la fuerza total en el punto i, F;, se determina sumando 
las fuerzas producidas por todos los desplazamientos x; (¡ = 1, 2, ..., n) como 


E= Y kx  1=1,2,...,1 (6.12) 
La ecuación (6.12) se puede expresar en forma matricial como 


F =[k]x (6.13) 


donde x y F son los vectores de desplazamiento y fuerza definidos en la ecuación (6.7) y [k] es la 
matriz de rigidez dada por 


Ku Ka Kin 
Kn Kn2 a Kan 


Son de hacerse notar los siguientes aspectos de los coeficientes de influencia de rigidez: 


1. Dado que la fuerza requerida en el punto í para producir una deflexión unitaria en el punto ¡ y 
una deflexión cero en todos los demás puntos es la misma que la fuerza requerida en el punto 
j para producir una deflexión unitaria en el punto ¡ y una deflexión cero en todos los demás 
puntos (teorema de reciprocidad de Maxwell, [6.1]), tenemos Ki = Ki 

2. Los coeficientes de influencia de rigidez se pueden calcular aplicando los principios de estática 
y mecánica de sólidos. 


Fr(t) FAO F(0) FEO Eno) 
— ——— —— ——— — 


kz kz ki kj Kn Kn+1 N 
ls x Xx, X; X; La 
Punto 1 E e Punto ¡$ — Punto ¡$—> Punto n e. 
(a) 


Kk¡(x; = x;1) m; Ki4 10641 — X;) 


(b) 


Figura 6.5 Sistema de resorte-masa de varios grados de libertad. 
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3. Los coeficientes de influencia de rigidez para sistemas torsionales se pueden definir en función 
del desplazamiento angular unitario y el par de torsión que produce el desplazamiento angular. 
Por ejemplo, un sistema torsional de varios rotores, k;; se puede definir como el par de torsión 
en el punto i (rotor ¿) debido a un desplazamiento angular unitario en el punto j y un desplaza- 
miento angular cero en todos los demás puntos. 


Los coeficientes de influencia de rigidez de un sistema de varios grados de libertad se pueden de- 
terminar como sigue: 


1. Suponga un valor de uno para el desplazamiento x; (¡ = 1 para comenzar) y un valor de cero 
para todos los demás desplazamientos xy, X», ..., E Por definición, el conjunto de 
fuerzas k; (1 = 1,2, ..., n) mantendrá el sistema en la configuración supuesta (x; = 1,11 = x, = 

+= Xj1 = Xj4 1 0 = X, = 0). Entonces las ecuaciones de equilibrio estático se escriben para 
cada masa y el conjunto de n ecuaciones resultante se resuelve para hallar los n coeficientes de 
influencia, Ki ((=1,2,...,n). 


2. Después de completar el paso 1 para ¡ = 1, el procedimiento se repite con ¡ = 2, 3,...., n. 


Los siguientes ejemplos ilustran el procedimiento. 


Coeficientes de influencia de rigidez 


Encuentre los coeficientes de influencia de rigidez del sistema que se muestra en la figura 6.6(a). 


Solución: 


Método: Use la definición de k;; y las ecuaciones de equilibrio estático. 

Sean x;, x, y x3 los desplazamientos de las masas m,, m, y mz, respectivamente. Los coeficientes de in- 
fluencia de rigidez k;; del sistema se pueden determinar en función de las rigideces de resorte k, k, y kz como 
sigue. Primero, hacemos el desplazamiento de m, igual a uno (x, = 1) y los desplazamientos de m, y mz igua- 
les a cero (x, = x3 = 0), como se muestra en la figura 6.6(b). Se supone que el conjunto de fuerzas k,¡ (i = 1, 
2, 3) mantiene el sistema en esta configuración. Los diagramas de cuerpo libre de las masas correspondientes 
a la configuración de la figura 6.6(b) se indican en la figura 6.6(c). El equilibrio de fuerzas para las masas my, 
m, y mz en la dirección horizontal produce 


Masamy: ki = — Ko = K11 (E.1) 
Masa m»: Kko1 — —k> (E.2) 
Masa ma: k3¡ = 0 (E.3) 


La solución de las ecuaciones (E.1) a (E.3) da por resultado 


Ki = Ki, + Ka, ko = Ka, k3 =0 (E.4) 


A continuación, los desplazamientos de las masas se consideran como x, = 0, x, = 1 y x3 = 0, como se 
muestra en la figura 6.6(d). Puesto que se supone que las fuerzas k;, (¡ = 1, 2, 3) mantienen el sistema en esta 
configuración, los diagramas de cuerpo libre de las masas se desarrollan como se indica en la figura 6.6(e). Las 
ecuaciones de equilibrio de fuerzas de las masas son: 
Masam;: ko + ko =0 (E.5) 
Masa ma: ko == Kk3 NN ko (E.6) 
Masa ma: Kk32 = — k3 (E.7) 
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—— —— —— 
K11 K21 K31 
(b) 
<— mM; E <— mM; 
= k = —Kk, =0 
— — —— 
K11 Kar K31 
(c) 


Kky Ka 3 
— — — 
K12 Ko, K32 
(d) 
Kk1X1 Kka(x) — X1) K3(x%3 — x2) 
<— m; <— 2 mM; 
o = ko = kg 
—_> —— — 
kr kz, Kkz2 
(e) 
, X= Lx =0 lLx3 =d 
ki h- ko ka 
DD mm LAR mm LAR 
7 —— ——=- —- 
K13 Ka3 K33 
(1) 
Kk1X1 k2(X2 — X1) K3(%3 — X2) 
<— m; NS Ñ — Mm PP ; <= mM; 
=> = = 3 
—_— —- —_— 
Ks3 K23 K33 
(8) 
Figura 6.6 Determinación de los coeficientes de influencia 


de rigidez. 


La solución de las ecuaciones (E.5) a (E.7) produce 


ki = Ka, ko2 = ka + K3, k32 = =K3 (E.8) 
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Por último, se supone que el conjunto de fuerzas k;z (i = 1, 2, 3) mantiene el sistema con x, = 0,x, = 0 y 
x3 = 1 (figura 6.6(£)). Los diagramas de cuerpo libre en esta configuración se muestran en la figura 6.6(g) 
y las ecuaciones de equilibrio de fuerzas conducen a 


Masamy: ki3 = 0 (E.9) 
Masa ma: ka3 + k3 =0 (E.10) 
Masa m3: k33 = Kk3 (E.11) 


La solución de las ecuaciones (E.9) a (E.11) produce 
ki3 = 0, ko3 = Ka, Kk33 = Kk3 (E.12) 


Por lo tanto, la matriz de rigidez del sistema es 


(k; + k2) — ko 0 
[k] =| =%2 (k2 + k3) —k3 (E.13) 
0 —Kk3 K3 


Matriz de rigidez de un marco 


Determine la matriz de rigidez del marco que se muestra en la figura 6.7(a). Ignore el efecto de la rigidez axial 
de los miembros AB y BC. 


Solución: Dado que los segmentos AB y BC del marco se pueden considerar como vigas, se pueden utilizar las 
fórmulas de deflexión de vigas para generar la matriz de rigidez del marco. Las fuerzas necesarias para produ- 
cir un desplazamiento a lo largo de una coordenada al mismo tiempo que se mantienen desplazamientos cero 
a lo largo de otras coordenadas de una viga se indican en la figura 6.7(b), [6.1, 6.8]. En la figura 6.7 (a), los 
extremos A y C están fijos y por consiguiente la junta B tendrá tres posibles desplazamientos: x, y, y O como se 
indica. Las fuerzas necesarias para mantener un desplazamiento unitario a lo largo de la dirección x y despla- 
zamiento cero a lo largo de las direcciones y y 0 en la junta B están dadas por (de acuerdo con la figura 6.7(b)) 


12E1 3El 6ÉEl 3El 
q = 3 E 3? F, E 0, Mo = y) = 2. 
PJ) 21 j Jaco 21 


Asimismo, cuando ocurre un desplazamiento unitario a lo largo de la dirección y en la junta B con despla- 
zamientos cero a lo largo de las direcciones x y 6, las fuerzas requeridas para mantener la configuración se 
determinan en la figura 6.7(b) como 


Finalmente, las fuerzas necesarias para mantener un desplazamiento unitario a lo largo de la dirección O y 
desplazamientos cero en las direcciones x y y en la junta B, se ven de acuerdo con la figura 6.7(b), como 


6ÉEl 3El GEI 12El 
EUA E Fa 2 - 3 
1 Jae 21 j 12 BA 1 


O 6 (AE _ 2El  8El _ 10El 
Ñ Lise Xida 41 1 


6.4.2 


Coeficientes 
de influencia 
de flexibilidad 
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(a) (b) 


Figura 6.7 Matriz de rigidez de un marco. 


Por lo tanto, la matriz de rigidez, [k], está dada por 


F =[Kk]x 
donde 
3 3l 
E 0 pa 
F, x 2 2 
= > El 
FERRER x=4X y [k] = E 0. 24  -12 
M l 
s e 5 -121 102 


Como se vio en los ejemplos 6.3 y 6.4, el cálculo de los coeficientes de influencia de rigidez requie- 
re la aplicación de los principios de estática y algún manejo algebraico. De hecho, la generación de 
n coeficientes de influencia de rigidez k;, ka), ..., k,¿ con cualquier j específica requiere la solución 
de n ecuaciones simultáneas. Por lo tanto, se tienen que resolver n conjuntos de ecuaciones lineales 
(n ecuaciones en cada conjunto) para generar los coeficientes de influencia de rigidez de un sistema 
de n grados de libertad. Esto implica un importante esfuerzo computacional con grandes valores de 
n. La generación de los coeficientes de influencia de flexibilidad, por otra parte, es más sencilla y 
cómoda. Para ilustrar el concepto, considere una vez más el sistema de resorte-masa que se muestra 
en la figura 6.5. 

Si sólo una fuerza F; actúa en el sistema, y si el desplazamiento en el punto / (es decir la masa 
m;) se debe a la fuerza F,, debe ser Xi El coeficiente de influencia de flexibilidad, indicado por Oi 
se define como la deflexión en el punto ¿ producida por una carga unitaria en el punto j. En vista 
de que la deflexión se incrementa proporcionalmente con la carga en un sistema lineal, tenemos 


Xi; = ak; (6.15) 
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Si varias fuerzas F; (j = 1,2, ...., n) actúan en diferentes puntos del sistema, la deflexión total en 
cualquier punto ¡ se determina sumando las contribuciones de todas las fuerzas F;: 


n n 
Xi = Nx; == Y) a¡¡Fr, i= 1,2: ...,¿N8N (6.16) 
jo j=l 


Las ecuaciones (6.16) se expresan en forma matricial como 
Y = [a] F (6.17) 


donde Xx y F son los vectores de desplazamiento y fuerza definidos en la ecuación (6.7) y [a] es 
la matriz de flexibilidad dada por 


411 a a Un 
a a A a 

ia ds (6.18) 
An An e Ann 


Se observan las siguientes características de los coeficientes de influencia de flexibilidad: 


1. Un examen de las ecuaciones (6.17) y (6.13) indica que las matrices de flexibilidad y rigidez 
están relacionadas. Si sustituimos la ecuación (6.13) en la ecuación (6.17), obtenemos 


x= [a]F = [a][£]x (6.19) 
con la cual podemos obtener la relación 
[a][x] = [1] (6.20) 
donde [7] indica la matriz unitaria. La ecuación (6.20) es equivalente a 
[k] = [a], — [a] =[x]7 (6.21) 


Es decir, las matrices de rigidez y flexibilidad son la inversa una de la otra. El uso de coefi- 
cientes de influencia de rigidez dinámica en la vibración de vigas no uniformes se analiza en la 
referencia [6.10]. 


2. Dado que la deflexión en el punto ¡ producida por una carga unitaria en el punto jes la misma 
que la deflexión en el punto ¡ producida por una carga unitaria en el punto ¡ en un sistema lineal 


(teorema de reciprocidad de Maxwell), tenemos Aj = Os 


3. Los coeficientes de influencia de flexibilidad de un sistema torsional se pueden definir en fun- 
ción de un par de torsión unitario y la deflexión angular que provoca. Por ejemplo, en un 
sistema torsional de varios rotores, a; se define como la deflexión angular del punto í (rotor ¡) 
producida por un par de torsión unitario en el punto ¡ ( rotor 7). 


Los coeficientes de influencia de flexibilidad de un sistema de varios grados de libertad se 
determinan como sigue: 


1. Suponga una carga unitaria en el punto j¡ (j = 1 para comenzar). Por definición, los despla- 
zamientos de los diversos puntos ¡ (i = 1, 2, ..., n) resultantes de esta carga proporcionan los 
coeficientes de influencia de flexibilidad, Gi i = 1, 2.,..., n. Por lo tanto, los coeficientes a; se 
determinan aplicando los sencillos principios de estática y mecánica de sólidos. 
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2. Después de completar el paso 1 con ¡ = 1, el procedimiento se repite con ¡ = 2, 3, ....,n. 


3. En lugar de aplicar los pasos 1 y 2, la matriz de flexibilidad, [a], se determina con la inversa de 
la matriz de rigidez, [k], si la matriz de rigidez está disponible. 


Los siguientes ejemplos ilustran el procedimiento. 


PF,=0 F,=0 Fi=1 
(8) 


Figura 6.8 Determinación de los coeficientes de influencia de flexibilidad. 
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GS 
Ejemplo 6.5 Coeficientes de influencia de flexibilidad 


Encuentre los coeficientes de influencia de flexibilidad del sistema que se muestra en la figura 6.8(a). 


Solución: Sean x,, x, y x3 los desplazamientos de las masas m,, m, y mz, respectivamente. Los coeficientes 
de influencia de flexibilidad a, del sistema se determinan en función de la rigidez del resorte ky, k, y kz como 
sigue. Aplique una fuerza unitaria en la masa m, y ninguna fuerza en las otras masas (F, = 1, F, = F; = 0), 
como se muestra en la figura 6.8(b). Las deflexiones resultantes de las masas m,, m, y mz (|, X, y X3) Son, por 
definición, a,¡, 4), y Az, respectivamente (vea la figura 6.8b). Los diagramas de cuerpo libre de las masas se 
muestran en la figura 6.8(c). El equilibrio de fuerzas en la dirección horizontal para las masas resulta en lo 


siguiente: 
Masamy: kay, = koala), — 431) +1 (E.1) 
Masa mo: ka(a31 — 411) = ks(a3, — a21) (E.2) 
Masa m3: k3(az, — a21) = 0 (E.3) 


La solución de las ecuaciones (E.1) a (E.3) produce 


1 1 1 (EA) 
aa > daa => daa = : 
Ki 1 Ki 
A continuación aplicamos una fuerza unitaria en la masa m, y ninguna en las masas m, y m3, como se muestra 
en la figura 6.8(d). Estas fuerzas hacen que las masas m,, m, y mz experimenten las deflexiones x, = 4,,, Xx, = 
472 Y Xz = Az), respectivamente (por definición de a;,), como se muestra en la figura 6.8(b). Los diagramas de 
cuerpo libre de las masas que se muestran en la figura 6.8(e), producen las siguientes ecuaciones de equilibrio: 


Masam;' ki(ay>) = ka(a9, == a12) (E.5) 
Masa mo! ko(az = a12) = ks(az2 — a29) + 1 (E.6) 
Masa m3: k3(a3o a 492) =0 (E.7) 


La solución de las ecuaciones (E.5) a (E.7) proporciona 


1 1 1 
aa => ada >= 


+ E 
k ki ka 


1 1 
da => +: > (E.8) 
ki k 


to 


Por último, cuando aplicamos una fuerza unitaria a la masa mz y ninguna a las masas m, y m,, las masas expe- 
rimentan las deflexiones x, = 4,3, X, = 43 Y X3 = 433, como se muestra en la figura 6.8(f). Los diagramas de 
cuerpo libre de las masas (figura 6.8(2)) producen las siguientes ecuaciones de equilibrio: 


Masa m;! k1413 2 k2(a93 = a13) (E.9) 
Masa m3! ko(a23 — a13) = ks(azz — a23) (E.10) 
Masa m3: k3(a33 => a23) =1 (E.11) 


La solución de las ecuaciones (E.9) a (E.11) proporciona los coeficientes de influencia de flexibilidad a;z como 


1 
da 7 da= + 


1 
ea = — q E.12 
a E 43 a ( ) 


Se puede verificar que la matriz de rigidez del sistema, resultado de la ecuación (E.13) y del ejemplo 6.3, 
también se puede hallar a partir de la relación [k] = [a]7!. 


== 
Ejemplo 6.6 
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Matriz de flexibilidad de una viga 


6.4.3 
PA 


Coeficientes 
de influencia 
de inercia 


Derive la matriz de flexibilidad de la viga sin peso que se muestra en la figura 6.9(a). La viga sólo está apoyada 
por ambos extremos, y las tres masas se colocan a intervalos iguales. Suponga que la viga es uniforme con 
rigidez El. 


Solución: Sean x,, x> y xz las deflexiones transversales totales de las masas m,, m, y mz, respectivamente. De 
acuerdo con la fórmula para la deflexión de una viga doblemente articulada [6.2], los coeficientes de influencia 
ay (1 = 1, 2, 3) se pueden hallar aplicando una carga unitaria en la ubicación de m, y una carga cero en las 
ubicaciones de m, y my (vea la figura 6.9(b)): 


9 BP nm 8 e 
a12 


2 qe. E E.1 
41 768 EP 2 768 El 413 — 768 El q3) 


Asimismo, al aplicar una carga unitaria en las ubicaciones de m, y mz por separado (con carga cero en las 
demás ubicaciones), obtenemos 


n 8 LP 1 8 
da ==> == Ñ 
2. 48Er “BB 768 El 


491 = Ap = 768 El (E.2) 


7 P n PB 9 BP 


A 3 at E3 
768 El da 0 768 El ES) 


431 = 413 = 232 768 ET 


Por lo tanto, la matriz de flexibilidad del sistema está dada por 


y Pa ue 7 
11 16 11 (E-4) 


Se 4 A eS 
el po: m3 Aa lo al 
hu Vo) Vuto Ñ A ac |r=1 

: z >= Ñ >| 5 > : ] o a A 2 E ¿ae 


(a) (b) 


Figura 6.9 Deflexiones de una viga. 


Los elementos de la matriz de masa, mi; Se CONOCEN COMO coeficientes de influencia de inercia. 
Aunque es más conveniente derivar los coeficientes de influencia de inercia desde la expresión 
para energía cinética del sistema (vea la sección 6.5), los coeficientes m,, se pueden calcular por 
medio de relaciones de impulso-cantidad de movimiento. Los coeficientes de influencia de iner- 
cia Myj, Map»... My ¿ SO definen como el conjunto de impulsos aplicados en los puntos 1, 2, ..., n, 
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respectivamente, para producir una velocidad unitaria en el punto j y una velocidad cero en 


cualquier otro punto (es decir, Xx; =1,X] = X9=**"=Xj-1 = Xj41 =*"*= Xp = 0). Por 
lo tanto, para sistemas de varios grados de libertad, el impulso total en el punto i, F,, se determina 
sumando los impulsos que producen las velocidades x;(j=1,2,...,n) como 
n 
E MA (6.22) 


J=1 


La ecuación (6.22) se puede expresar en forma matricial como 


F = [mx (6.23) 
donde Y” y F son los vectores de velocidad e impulso dados por 
X1 Fi 
Xa F, 
de ' slds (6.24) 
Xn F, 
y [m] es la matriz de masa dada por 
om; m1 dd Min 
Ma Ma Mn 
Ll E (625) 
Mar Mn nn Man 


Se puede verificar con facilidad que los coeficientes de influencia de inercia son simétricos para 
un sistema lineal, es decir, m¡; = m;;. Se puede utilizar el siguiente procedimiento para derivar los 
coeficientes de influencia de inercia de un sistema de varios grados de libertad. 


1. Suponga que se aplica un conjunto de impulsos f;, en varios puntos i (i= 1,2, ...., n) para producir 
una velocidad unitaria en el punto j (x= 1 con ¡== 1 para comenzar) y una velocidad cero 
en los demás puntos (4, = X2=***Xj-1 = Xj+1=***= Xp = 0). Por definición, el conjunto de 
impulsos de (í = 1,2,..., n) indican los coeficientes de influencia de inercia Mi (i=1,2,...,n). 


2. Después de completar el paso 1 durante ¡ = 1, el procedimiento se repite para = 2, 3,...,n. 


Observe que si x; indica una coordenada angular, entonces Xx; representa una velocidad angular 


y F; indica un impulso angular. El siguiente ejemplo ilustra el procedimiento de generar m,. 


Coeficientes de influencia de inercia 


Encuentre los coeficientes de influencia de inercia del sistema que se muestra en la figura 6.4(a). 


Solución: 


Método: Use la definición de m,, junto con relaciones de impulso-cantidad de movimiento. 
Sean x(1) y 6(1) las coordenadas para definir las posiciones lineales y angulares del remolque (M) y el 
péndulo compuesto (m). Para derivar los coeficientes de influencia de inercia, se aplican impulsos de magnitud 
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my, y m,, a lo largo de las direcciones x(1) y 6(1) para producir las velocidades x = 1 y O = 0. Entonces la 
ecuación de impulso y cantidad de movimiento lineal resulta 

mi = (M + m)() (E.1) 
y la ecuación de impulso angular y cantidad de movimiento angular (con respecto a O) produce 


1 
ma = m1), (E.2) 


Luego se aplican impulsos de magnitudes m;,, y m,, a lo largo de las direcciones x(1) y 0(t) para obtener las 
velocidades x = 0 y 0 = 1. Por lo tanto, la relación de impulso lineal y cantidad de movimiento lineal pro- 
porciona 


my = m(1) (3) (E.3) 


y la ecuación de impulso angular y cantidad de movimiento angular (con respecto a O) resulta 


mi? 
ma = (15 (1) (E.4) 


Por lo tanto, la matriz de masa o inercia del sistema está dada por 


ml 
M+m 3 

[m] = mi mP (E.5) 
2 3 


Expresiones de energía potencial y cinética 


en forma matricial 


Sea x; el desplazamiento de la masa m, y Fi; la fuerza aplicada en la dirección de x, en la masa m, en 
un sistema de n grados de libertad semejante al que se muestra en la figura 6.5. 

La energía potencial elástica (también conocida como energía de deformación) del resorte 
i-ésimo está dada por 


1 
v, = > FX; (6.26) 
La energía potencial total se expresa como 
n 1 n 
V= Y V,=-2) Fx; (6.27) 
A 24 
Puesto que 
n 
F;, = y Kki¡Xj (6.28) 
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La ecuación (6.27) se escribe como 


1 n n 1 n n 
Es 2 eS 2, Kki¡Xj ]x¡ = 2 Y PS Kk¡¡¿XiX¡ (6.29) 


i=1 X= i=1 ¡=1 
La ecuación (6.29) también se escribe en forma matricial como! 
>T => 
x"[k]x (6.30) 


donde la ecuación (6.7) proporciona el vector de desplazamiento y la matriz de rigidez se escribe 
como 


Kio Ka + Kn 
1 id dá (631) 
Kn Kn2 nudes Kun 


La energía cinética asociada con la masa m, es, por definición, igual a 


T,= =mx? (6.32) 


n Jl n ] 
T= YN =2 Y mi? (6.33) 
A 24 
la cual se escribe en forma matricial como 
Nánó, ¿8 
Te ¿+ [m]x (6.34) 


y la matriz de masa [m] es una matriz diagonal resultado de 
m; 0 
[m] = E. (6.35) 
0 Mn 


Si se utilizan coordenadas generalizadas (q;), que se analizan en la sección 6.6, en lugar de despla- 
zamientos físicos (x;), la energía cinética se expresa como 
¡ll > > 


T=>34 [mlq (6.36) 


1 Dado que los índices ¡ y ¡ se pueden intercambiar en la ecuación (6.29), tenemos la relación Ki = Kijo 
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donde q es el vector de velocidades generalizadas, dado por 


q 
q= e (6.37) 
4n 


y [m] se conoce como matriz de masa generalizada, dada por 


My "Mp  *** Mi, 
mal mo On ma, 

[m] =| ds (6.38) 
Ma Mm cn Man 


con m;¡; = My; La matriz de masa generalizada proporcionada por la ecuación (6.38) está llena, 
en contraste con la matriz de masa diagonal de la ecuación (6.35). 

Se ve que la energía potencial es una función cuadrática de los desplazamientos, y que la ener- 
gía cinética es una función cuadrática de las velocidades. Por consiguiente, se dice que están en 
forma cuadrática. Como la energía cinética, por definición, no puede ser negativa y se desvanece 
sólo cuando todas las velocidades se desvanecen, las ecuaciones (6.34) y (6.36) se llaman formas 
cuadráticas definidas positivas y la matriz de masa [m] se llama matriz definida positiva. Por otra 
parte, la expresión de la energía potencial, ecuación (6.30) es una forma cuadrática definida positi- 
va, pero la matriz [k] se define positiva sólo si el sistema es estable. Existen sistemas para los cuales 
la energía potencial es cero sin que los desplazamientos o coordenadas x;, X>, ..., X, Sean cero. En 
estos casos la energía potencial será una función cuadrática positiva en lugar de definida positiva; 
en consecuencia, se dice que la matriz [k] es positiva. Un sistema para el cual [k] es positiva y [m] 
se define positiva, se conoce como sistema semidefinido (vea la sección 6.12). 


Las ecuaciones de movimiento de un sistema vibratorio se pueden formular en varios sistemas de 
coordenadas. Como se explicó antes, se requieren n coordenadas independientes para describir el 
movimiento de un sistema de n grados de libertad. Cualquier sistema de n coordenadas indepen- 
dientes se conoce como coordenadas generalizadas, usualmente designadas por q,, 4, ..., G,- Las 
coordenadas generalizadas pueden ser longitudes, ángulos o cualquier otro conjunto de números 
que definan la configuración del sistema en cualquier momento de forma única. También son inde- 
pendientes de las condiciones de restricción. 

Para ilustrar el concepto de coordenadas generalizadas, considere el péndulo triple que se 
muestra en la figura 6.10. La configuración del sistema puede ser especificada por las seis coor- 
denadas (x; y;), j = 1, 2, 3. Sin embargo, estas coordenadas no son independientes sino que están 
restringidas por las relaciones: 


12 
1 
(2 = 1) + (» - y? =8 
(3 = 12) + ( = 1) = 5 (6.39) 


e 
=h 
E 

po 
lo 
Il 
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Figura 6.10 Péndulo triple. 


Como las coordenadas (x;, y;), J = 1, 2, 3 no son independientes, no pueden llamarse coordenadas 
generalizadas. Sin las restricciones de la ecuación (6.39) cada una de las masas m,, m, y m3 podrá 
ocupar cualquier posición en el plano x-y. Las restricciones eliminan tres grados de libertad de las 
seis coordenadas (dos por cada masa), y por lo tanto el sistema tiene sólo tres grados de libertad. Si se 
utilizan desplazamientos angulares 0; (y = 1, 2, 3) para especificar las ubicaciones de las masas 
m7 = 1,2, 3) en cualquier momento, no habrá restricciones en qn Por lo tanto, forman un sistema 
de coordenadas generalizadas indicadas como q; = 0, j = 1,2, 3. 

Cuando en el sistema actúan fuerzas externas, su configuración cambia. La nueva configu- 
ración del sistema se obtiene cambiando las coordenadas generalizadas q, por 9q;, j = 1,2, ..., n, 
donde n indica la cantidad de coordenadas generalizadas (o grados de libertad) del sistema. Si U; 
significa el trabajo realizado al cambiar las coordenadas generalizadas q; en la cantidad 0g,, la fuer- 
za generalizada correspondiente Q; se define como 


0; 


0;= say 


j=1,2,...,n (6.40) 


donde O; será una fuerza (momento) cuando q; Sea un desplazamiento lineal (angular). 


Las ecuaciones de movimiento de un sistema vibratorio a menudo se pueden derivar de una forma 
sencilla en función de coordenadas generalizadas mediante las ecuaciones de Lagrange [6.3]. Estas se 
formulan para un sistema de n grados de libertad como 


II 
Ejemplo 6.8 
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d (OT Tv 
e q >=, PEL (6.41) 
1 0q; dq; 0; 


donde q, = q;/ tes la velocidad generalizada y om) es la fuerza generalizada a PO 
correspondiente a la coordenada generalizada q,. Las fuerzas representadas por oy” ; ? pueden ser 
fuerzas disipativas (de amortiguamiento) u otras Fierros externas que no son derivables de una fun- 
ción potencial. Por ejemplo, si F q, F,y y F.¡, representan las fuerzas externas que actúan en la masa 
k-ésima del sistema en las direcciones x, y y z, respectivamente, en ese caso la fuerza generalizada 
o," ) se calcula como sigue: 


OXx Dyk OZx 
0" = (ra +Br ER (6.42) 
j 2 Coq 09; q; 


donde xj» y; y 2, son los desplazamientos de la masa k-ésima en las direcciones x, y y z, respectiva- 
mente. Observe que para un sistema torsional, la fuerza F,, por ejemplo, tiene que ser reemplazada 
por el momento que actúa con respecto al eje x (M,,) y el desplazamiento x, por el desplazamiento 


angular con respecto al eje x (6,.,) en la ecuación (6.42). Para un sistema conservador, om) = 0, de 
modo que la ecuación adopta la forma 
d [| oT TT oV A 
] + =0, j=1,2,...,n (6.43) 


Las ecuaciones (6.41) o (6.43) representan un sistema de n ecuaciones diferenciales, una por cada 
una de las n coordenadas generalizadas. Por lo tanto, las ecuaciones de movimiento del sistema 
vibratorio se pueden derivar, siempre que las expresiones de energía estén disponibles. 


Ecuaciones de movimiento de un sistema torsional 


En la figura 6.11 se muestra la instalación del compresor, turbina y generador de una planta termoeléctrica. 
Dicha instalación se puede considerar como un sistema torsional donde J; indica los momentos de inercia 
de los tres componentes (compresor, turbina y generador), M,; son los momentos externos que actúan en los 
componentes, y k,, son las constantes de resorte torsionales de la flecha entre los componentes, como se indica 
en la figura 6.11. Derive las ecuaciones de movimiento del sistema por medio de las ecuaciones de Lagrange 
considerando los desplazamientos angulares de los componentes 0, como coordenadas generalizadas. 


Solución: En este caso q, = 0, q, = 0, y q3 = 03, y la energía cinética del sistema resulta de 


relitelieslap (E.1) 
901? 90202 1 90303 . 


Para la flecha, la energía potencial es igual al trabajo realizado por la flecha a medida que regresa de la confi- 
guración dinámica a la posición de equilibrio de referencia. Por lo tanto, si O indica el desplazamiento angular, 
para una flecha con constante de resorte torsional k,, la energía potencial es igual al trabajo realizado para 
producir un desplazamiento angular 0 de la flecha: 


0 
1 
v= / (k,0) de = ¿18 (E.2) 
0 
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A _ HAS 
ko ka 


12 £3 
Compresor (J,) Turbina (J>) Generador (J3) 


Figura 6.11 Sistema torsional. 


Por lo tanto, la energía potencial total del sistema se expresa como 


1 1 1 
Y = ¿Kn01 + Ko(02 = 01)? + 5 kus(03 — 02)” (E3) 


Hay momentos externos aplicados a los componentes, así que la ecuación (6.42) resulta 


3 dí  ¿ 00% 
97 = Y Maz, = 2 Mii Es) 
de la cual obtenemos 

obli y 0 y 

! Log 29, ETA A 
dá y 985 _ 

2 e Po, la 
0 = Ma e m2 Me = Ma (ES) 

: 00, 00, 00, 


Sustituyendo las ecuaciones (E.1), (E.3) y (E.5) en las ecuaciones de Lagrange, ecuación (6.41), obtenemos 
para j = 1,2, 3 las ecuaciones de movimiento 


3101 + (ka + ki2)01 — k202 = Ma 


Ja07 + (ki2 + ki3)02 — ki201 — Kk03 = Mp 


3303 + k03 — ki307 = Mia (E.6) 
las cuales se expresan en forma matricial como 
1 0 0]f6 (Ka + ko) —Kka o (0 Ma 
0. hh 090 (p¿+ — Ko2 (Ko + Kg) kg [90 ( = 9 Ma (E.7) 
0.0 51685 0 = Kg Kg 03 Ma 
Mn 
| 
Ejemplo 6.9 Ecuaciones de Lagrange 


Derive las ecuaciones de movimiento del sistema de remolque-péndulo compuesto que se muestra en la figura 
6.4(a). 


Solución: Las coordenadas x(1) y 0(1) se pueden utilizar como coordenadas generalizadas para describir, 
respectivamente, el desplazamiento lineal del remolque y el desplazamiento angular del péndulo compuesto. 
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Si se introduce una coordenada y, por conveniencia, como se muestra en la figura 6.4(a), los componentes de 
desplazamiento del punto C se expresan como 


l 
X=x3+ ¿e 0 (E.1) 
l 
Ya = e 0 (E.2) 


La diferenciación de las ecuaciones (E.1) y (E.2) con respecto al tiempo proporciona las velocidades del punto 
C como 


S Os 
XxX =x5+ Ed cos 0 (E3) 


, II: 
Y = =39 sen 9 (E.4) 


La energía cinética del sistema T, se expresa como 


dl A Vos 
T = M2 + mie Fy2) 4 SA (E.5) 


1 
donde J¿ = — ml?. Utilizando las ecuaciones (E.3) y (E.4), la ecuación (E.5) se reescribe como 


12 
A O 1(mBA ., 
T Mx?“ +zm| xXx + Fx0lcoso | += Er 


2 a 4 a 
A MA (ES) 
> TM)x" > 3 1 > mi Cos Xx É 


La energía potencial del sistema V, debido a la energía de deformación de los resortes y el potencial gravita- 
cional, se expresa como 


1 l 
V= A E kox? A mg úl cos 0) (E.7) 
donde la posición más baja del punto C se considera como el nivel de referencia. Dado que en el sistema actúan 
fuerzas no conservadoras, se tienen que calcular las fuerzas generalizadas correspondientes a x(1) y 0(t). La 


fuerza, X(1), que actúa en la dirección de x(1) se determina con la ecuación (6.42) como 


X(1) = 0") = F(t) — cyi(t) — cax(t) (E.8) 


donde el signo negativo de los términos cx y c,x indica que las fuerzas de amortiguamiento se oponen al 
movimiento. Asimismo, la fuerza O(£) que actúa en la dirección de 6(1) se puede determinar como 


O(1) = 0/7 = M1) (E9) 


donde q, = x y q, = 0. Diferenciando las expresiones de T y V como lo requiere la ecuación (6.41) y sus- 
tituyendo las expresiones resultantes, junto con las ecuaciones (E.8) y (E.9), obtenemos las ecuaciones de 
movimiento del sistema como 


1 A | y 
(M + m)jx + 7 Uni cos 0)0 — ¿2 sen 007 + kix + kox 


= F(t) — eii — cax (E.10) 
e el Se yl E 
¿ml?)0 + (ml cos 0)x — ml sen 00x + ml sen 00x 
3 2 2 2 


1 
+ mel sen 0 = M0) (E.11) 
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Se ve que las ecuaciones (E.10) y (E.11) son idénticas a las obtenidas con la segunda ley del movimiento de 
Newton (ecuaciones (E.1) y (E.2) en el ejemplo 6.2). 


Podemos derivar las ecuaciones de movimiento de un sistema de varios grados de libertad en forma 
matricial con las ecuaciones de Lagrange.? 


d [| oT o0T oV 
(2) —+—=E i=L 2... (6.44) 
dt 0X; 0X; 0X;¡ 


donde F; es la fuerza generalizada no conservadora correspondiente a la ¡-ésima coordenada gene- 
ralizada x; y X; es la derivada con respecto al tiempo de x; (velocidad generalizada). Las energías 
cinética y potencial de un sistema de varios grados de libertad se expresan en forma matricial como 
se indica en la sección 6.5: 


1> <= 

Ta ¿+ [m]x (6.45) 
1 =T > 

V= z* [k] x (6.46) 


=$ . 
donde x es el vector columna de las coordenadas generalizadas 


x1 
X2 
> = (6.47) 
Xn 
A partir de la teoría de matrices, obtenemos, considerando la simetría de [»m], 
OT 1> > 13 > > s 
— =-6'[m]x + 2x*[m]ó = 8*[m] x 
0X; 2 
=m Xx, i=12...,n (6.48) 


donde ó;, es la delta Kronecker (9; = 1 sij=i¿e =0sij%1), 8 es el vector columna de deltas 
Kronecker cuyos elementos en las filas para las cuales ¡ + i son iguales a cero y cuyos elementos en 
la fila i = ¡ son iguales a 1, y m! es un vector fila el cual es idéntico a la fila ¡-ésima de la matriz 
[m]. Todas las relaciones representadas por la ecuación (6.48) se expresan como 


7 (6.49) 


2 En la ecuación (6.44) las coordenadas generalizadas se indican como x; en lugar de q, y las fuerzas generalizadas F; en 
lugar de Q/W 
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La diferenciación de la ecuación (6.49) con respecto al tiempo resulta 
d [| oT >> . 
VAR ME 1= 12 0005 M (6.50) 


puesto que la matriz de masa no es una función de tiempo. Además, la energía cinética es una fun- 
ción de sólo las velocidades X;, y por tanto 


a _ 


O, ¡=1,2,...,n (6.51) 
0X; 


Asimismo, podemos diferenciar la ecuación (6.46), considerando la simetría de [k], 


oV l> >o ; 2 = >o 
—=-=9'k]x +2x*[k]ó6 =5'[k] x 
OX; 2 2 
=K Xx,  i=12...,.n (6.52) 


donde ki es un vector fila idéntico a la fila ¡-ésima de la matriz [k]. Sustituyendo las ecuaciones 
(6.50) a (6.52) en la ecuación (6.44), obtenemos las ecuaciones de movimiento deseadas en forma 


matricial 
[m]x + [k]x =F (6.53) 
donde 
F 
FP 
F=4x (6.54) 
E, 


Observe que si el sistema es conservador, no hay fuerzas no conservadoras F;, así que la ecua- 
ción de movimiento se escribe como 


e 


[m]x + [k]X% =0 (6.55) 


Observe también que si las coordenadas generalizadas x, son las mismas que los desplazamien- 
tos (físicos) reales, la matriz de masa [m] es una matriz diagonal. 


La solución de la ecuación (6.55) corresponde a la vibración libre no amortiguada del sistema. En 
este caso, si el sistema recibe algo de energía en la forma de desplazamientos iniciales o velocidades 
iniciales, o ambos, vibra durante un tiempo indefinido porque la energía no se disipa. Podemos 
determinar la solución de la ecuación (6.55) suponiendo una solución de la forma 


A0=XHA. 1=12:00 mM (6.56) 
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donde X; es una constante y Tes una función de tiempo f. La ecuación (6.56) muestra que la relación 
de amplitud de dos coordenadas 
xi(1) 
xj(t) 


es independiente del tiempo. Físicamente, esto significa que todas las coordenadas tienen movi- 
mientos sincrónicos. La configuración del sistema no cambia de forma durante el movimiento, pero 
su amplitud sí lo hace. La configuración del sistema, dada por el vector 


Xi 
X> 


>| 
Il 


Xa 


se conoce como la forma de modo del sistema. Sustituyendo la ecuación (6.56) en la ecuación 
(6.55), obtenemos 


[m]XT (+) + [k]XT(1) = 0 (6.57) 


La ecuación (6.57) se puede escribir en forma escalar como n ecuaciones distintas 


f=1 121 


de las cuales obtenemos las relaciones 


0 (34) 

TO (2 Ñ 
(Sox) 
j=1 


Puesto que el lado izquierdo de la ecuación (6.59) es independiente del índice i, y el lado derecho 
es independiente de £, ambos lados deben ser iguales a una constante. Suponiendo esta constante? 
como «w?, podemos escribir la ecuación (6.59) como 


i=1,2,...,1 (6.59) 


Ti) + ?T(1) =0 (6.60) 


[[k] — A[m]]X =0 (6.61) 


3 Se supone que la constante es un número positivo, w?, para obtener una solución armónica de la ecuación (6.60). De lo 
contrario, la solución de 7(1) y por consiguiente la de x(t) se hacen exponenciales, lo que viola las limitaciones físicas de la 
energía finita total. 


6.10 


6.10.1 
PEER 


Solución de 
la ecuación 
característica 
(polinomial) 
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La solución de la ecuación (6.60) se expresa como 
T(t) = C¡cos(wt + q) (6.62) 


donde C; y q son constantes, conocidas como amplitud y ángulo de fase, respectivamente. La 
ecuación (6.62) muestra que todas las coordenadas pueden realizar un movimiento armónico con 
las mismas frecuencias w y el mismo ángulo de fase p. Sin embargo, la frecuencia w no puede to- 
mar cualquier valor arbitrario; tiene que satisfacer la ecuación (6.61). Dado que la ecuación (6.61) 
representa un conjunto de n ecuaciones homogéneas en las incógnitas X¡(i = 1, 2,- --, n), la solución 
trivial es X, = X, =-**+=X, = 0. Para una solución no trivial de la ecuación (6.61) el determinante 
A de la matriz de coeficientes debe ser cero. Es decir, 


A = |k¡¡ — 07m, = |[k] — *[m]| =0 (6.63) 
La ecuación (6.61) representa lo que se conoce como problema de valor eigen o valor característi- 
co, y ( se conoce como la frecuencia natural del sistema. 

La expansión de la ecuación (6.63) conduce a una ecuación polinomial de orden enésimo en 
(02. La solución (raíces) de esta ecuación polinomial o característica da n valores de w?. Se puede 
demostrar que todas las n raíces son reales y positivas cuando las matrices [k] y [mm] son simétricas 
y positivas definidas [6.4], como en este caso. Si ol, 0, Di w? indican las n raíces en orden de 
magnitud ascendente, sus raíces cuadradas positivas dan las n frecuencias naturales del sistema 
w| E w,<**:=0,,. El valor mínimo de (w,) se conoce como primera frecuencia natural o funda- 
mental. Por lo común, todas las frecuencias naturales w, son distintas, aun cuando en algunos casos 
dos frecuencias naturales podrían tener el mismo valor. 


Hay varios métodos para resolver un problema de valor eigen. En esta sección consideraremos un 
método elemental. 


La ecuación (6.61) también se puede expresar como 


[A[k] — [m]]X =0 (6.64) 
donde 
e (6.65) 
(0? j 


A1]X = [D]X (6.66) 
donde [/] es la matriz identidad y 


[D] = [k]7'[m] (6.67) 
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se conoce como matriz dinámica. El problema de valor eigen de la ecuación (6.66) se conoce como 
3 

problema de valor eigen estándar. Para una solución no trivial de X, el determinante característico 

debe ser cero, es decir,* 


A =|A[1] - [D]| =0 (6.68) 


Al expandirla, la ecuación (6.68) resulta en un polinomio de grado enésimo en A, conocido como 
ecuación característica o de frecuencia. Si el grado de libertad del sistema (n) es grande, la solu- 
ción de esta ecuación polinomial se hace tediosa. Debemos utilizar algún método numérico, varios 
de los cuales están disponibles para determinar las raíces de una ecuación polinomial [6.5]. 


EA 
Ejemplo 6.10 Ecuaciones de movimiento de un sistema de tres grados de libertad 
Formule las ecuaciones de movimiento de vibración libre del sistema que se muestra en la figura 6.12. 
Solución: Con n = 3 junto con k, +; =0yc¡= O parai=1,2,...,n,n+ 1 en la figura 6.3(a), las ecuaciones 
de movimiento del sistema que se muestra en la figura 6.12 para vibración forzada se obtienen con la ecuación 
(6.3) como 
[m]x + [k]x = F (E.1) 
donde 
m 0 0 ki +k  —k 0 EL(t) 
[m=|0 m0 ml, [X]=| — k+k —k 1, F=43 Bt) (E.2) 
0 0 m3 L 0 —k; Kk3 Fx(t) 
Formulando F = 0, las ecuaciones de vibración libre se obtienen como 
[m]x + [k]x =0 (E3) 
Figura 6.12 Un sistema de resorte-masa de tres grados de libertad. 
] 
CA 


Ejemplo 6.11 


Frecuencias naturales de un sistema de tres grados de libertad 


Encuentre las frecuencias naturales y formas de modo del sistema que se muestra en la figura 6.12 para k, = 


Kk, = k3 y M, = M, = M3 =M. 
Solución: La matriz dinámica está dada por 


[D] = [£]"*[m] = [a][m] (E.1) 


4Premultiplicando la ecuación (6.61) por [m]7!, la ecuación determinante característica se puede expresar como A = lw?[1] 
— [m]-"k]|=0. 
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donde los elementos de la matriz de flexibilidad se obtienen al formular k, = k, i = 1,2, 3 en las ecuaciones 
(E.8) y (E.12) del ejemplo 6.5, y la matriz de masa se obtiene al formular m, = m, i = 1,2, 3 en la [m] como 


se muestra en la ecuación (E.2) del ejemplo 6.10 de modo que: 


1 1.1 1 
lal=[M= ¿[1 2 2 
123 
y 
1.0.0 
[m] =m 0 1 0 
0 0 1 
Por lo tanto 
e dl 
[D]=[X]"[m=5+ 1 2 2 
1.2 3 


A00 1.1 1 
A=lxA1- [Dl =|0 ar 0 =p 2 2||=0 
0.0012 1.2 3 
donde 
pl 
o 
Dividiéndola entre A, la ecuación (E.5) da 
l=0u a Q 
a 1-20 la |[=0-5%+60-1=0 
-0 20 1 — 30 
donde 
ba 
= m - mu” 
CTRA kk 


Las raíces de la ecuación cúbica (E.7) están dadas por 


mo? k 
aa 0.19806, w| = 0.44504, /— 
m 


mur k 
Mae 1.5553, w), = 1.2471 > 


ma k 
de IE ÓS 3.2490, w3 = 1.8025 e 


(E2) 


(E.3) 


(E.4) 


(ES) 


(E.6) 


(E7) 


(E.8) 


(E.9) 


(E.10) 


(E.11) 
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Una vez que se conocen las frecuencias naturales, los modos o vectores eigen se calculan utilizando la ecua- 
ción (6.66): 


[41] -[D]X0 =0, —¿=1,2,3 (E.12) 
donde 
xP 
xO0 =¿ xP 
x/ 


indica el modo ¡-ésimo. A continuación se describe el procedimiento. 


Primer modo: Sustituyendo el valor de w; (A 1= 5.0489) en la ecuación (E.12), obtenemos 


0.0 A A 0 
m m (1) y 
504890 1 0|-][1 2 2|[1X7p=340 
0 0.1 1.2 3||lx5P 0 
Es decir, 
4.0489 10 LO xP 0 
=I0 3.0489 —2.0 xD b=¿0 (E.13) 
=>  <=2%0 2.0489 || x(" 0 


La ecuación (E.13) indica un sistema de tres ecuaciones lineales homogéneas en las tres incógnitas 
1 1 1 Ñ DS 2, Peal 

XxX ( A XxX A A y X ( ) Cualquiera de estas dos incógnitas se puede expresar en función de la incógnita restante. 

Si seleccionamos, arbitrariamente, expresar X (1) y X (1) en función de xP, con las primeras dos filas de la 

ecuación (E.13) obtenemos 

1 

e 


3.0489x/” 


+ xx? = 4.0489x(” 


=20x" = x/" (E.14) 


Una vez que se satisfacen las ecuaciones (E.14), la tercera fila de la ecuación (E.13) se satisface automática- 
mente. La solución de las ecuaciones (E.14) se obtiene como 


xP =18009x" y  x50)=22470x/” (E.15) 


Por lo tanto, la primera forma de modo está dada por 


LO 
Xx =x (Dl 18019 (E.16) 
2.2470 


(1) 


donde el valor de X¡ “se puede obtener arbitrariamente. 


Segundo modo: La sustitución del valor w, (A = 0.6430 =) en la ecuación (E.12) conduce a 


11 (2) 0 
064300 1 0|-7 1 2 2 xPt=¿0 
23 2 0 


6.10 Solución del problema de valor eigen 541 


es decir, 
0.3570 —10 10 xP 0 
10 -13570 -20 xPt=¿0 (E.17) 
=1:0 =0:0 23570 107 0 


Como antes, se pueden utilizar las primeras dos filas de la ecuación (E.17) para obtener 
xP? — x6? =0.3570xf” 
- 13570X — 20xP = xP (E.18) 
La solución de la ecuación (E.18) conduce a 
XP =0.4450xX(% y x2 = —08020x(” (E.19) 
Por lo tanto, la segunda forma de modo se expresa como 


1.0 
XxX) =x(9% 0.4450 (E.20) 
— 0.8020 
(2) 


donde el valor de Xj”” se puede elegir arbitrariamente. 


Tercer modo: Para encontrar el tercer modo, sustituimos el valor de 03 A3 = 0.3078 E) en la ecuación (E.12) 
y obtenemos 


00 11 nx 0 
03078" | 0 1 0 a 1 2 2|KxPb=¿0 
0 0 1 2 all 0 
es decir, 
0.6922 —10 10 xP 0 
=10 -1.6922 -20 xP 5=40 (E21) 
10 30 2.6922 || xP 0 


Las dos primeras filas de la ecuación (E.21) se escriben como 
xP — xP =0.6922x(% 
-1.6922X 57 — 20xP) = xP (E.22) 
Las ecuaciones (E.22) proporcionan 
Xx =-12468xX% y xP =05544x(” (E.23) 
Por consiguiente, la tercera forma de modo se escribe como 


10 
Xx) = x (4 -1.2468 (E.24) 
0.5544 
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6.10.2 
e 


Ortogonalidad 
de los modos 
normales 


Segundo modo 


Figura 6.13 Formas de modo de un sistema de tres 
Tercer modo grados de libertad. 


donde el valor de xP es arbitrario. Los valores de xD, xa. y xP se suelen considerar como 1, y las 
formas de modo se muestran en la figura 6.13. 


En la sección anterior consideramos un método de determinar las n frecuencias naturales «w, y los 
modos normales correspondientes o vectores modales X (), Ahora abordaremos una importante 
propiedad de los modos normales, la ortogonalidad. La frecuencia natural «w, y el vector modal 
correspondiente X (1) satisfacen la ecuación (6.61) de modo que 


=> 


oAlm]XO = (k]X0 (6.69) 


Si consideramos otra frecuencia natural «w, y el vector modal correspondiente X (1), también satis- 
facen la ecuación (6.61) de modo que 
2 —$ 


a [mxD =[]X0 (6.70) 


A 
5 Se dice que dos vectores X 0) y X 4 son ortogonales (perpendiculares entre sí cuando los vectores están definidos en un 
espacio de dos o tres dimensiones) si se satisface la siguiente relación: 


xX0xX0 =0 
Se dice que un vector x0 es normal si su magnitud es unitaria, es decir, 
IX02 = 0x0 =1 


Por lo tanto, se dice que los vectores X(') y XU) son ortogonales si satisfacen las relaciones de ortogonalidad y normali- 
dad: 


TIT; 


XOXO =0, [ZO =X0"X0 =1. |[X02 =X0"X0 =1 
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Premultiplicando las ecuaciones (6.69) y (6.70) por X (DT y XT , respectivamente, obtenemos, 
considerando la simetría de las matrices [k] y [m], 


> 


ex a]XO = XOTXO = OT 1x0 (671) 


=> 


w% XOT IX 


GRO] O = OT EJx 0 (6.72) 


Restando la ecuación (6.72) de la ecuación (6.71) obtenemos 

(ut — XD O =0 (6.73) 
En general, o + 0%, de modo que la ecuación (6.73) conduce af 

XOTI[m]XO =0, ix j (6.74) 
De las ecuaciones (6.71) y (6.72) obtenemos, en vista de la ecuación (6.74), 

XI XO=0, 14 j (6.75) 
Las ecuaciones (6.74) y (6.75) indican que los vectores modales x0 y XU ) son ortogonales con 
respecto tanto a la matriz de masa como a la matriz de rigidez. 


Cuando i = j, los lados izquierdos de las ecuaciones (6.74) y (6.75) no son iguales a cero, pero 
proporcionan los coeficientes de masa y rigidez generalizados del modo ¡-ésimo. 


Mi = XOT[m]X0, 1= 1, 2, ¿23H (6.76) 
K¿ = XOT[EXO, —¡=1,2,...,1 (6.77) 


Las ecuaciones (6.76) y (6.77) se escriben en forma matricial como 


Mi 0 
R E M2 ii 
[MM] = E = [Xx[m]P0] (6.78) 
0 Man 
Ky 0 
[MK] = a = XFX] (6.79) 
0 Kan 


donde [X] es la llamada matriz modal, en la cual la columna ¿¡-ésima corresponde al vector modal 
¡-ésimo: 


(X] = (XOZO) ...X0) (6.80) 


$ En el caso de valores eigen repetidos, «w, = «w, los vectores modales asociados son ortogonales a todos los vectores modales 
restantes pero no suelen ser ortogonales entre sí. 
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AAA] 
Ejemplo 6.12 


En muchos casos normalizamos los vectores modales X"? de tal modo que MJ] = [1] , es decir, 


=>. 


XOT[m]X0 =1, ¡=1,2,...,n (6.81) 


En este caso la matriz NS se reduce a 


$ IR 0% 
4] = Do? ] . (6.82) 
0 w2 


Nota: Siun vector eigen X (0) satisface la ecuación (6.81), se dice que es ortonormal con respecto 
a la matriz de masa [mm]. 


Ortonormalización de vectores eigen 


Ortonormalice los vectores eigen del ejemplo 6.11 con respecto a la matriz de masa. 


Solución: 


Método: Multiplique cada vector eigen por una constante y encuentre su valor a partir de la relación 
Xx [m] 0 =11=123 


Los vectores eigen del ejemplo 6.11 están dados por 


1.0 
XxX =x(D% 18019 
2.2470 


La matriz de masa está dada por 
1.0.0 
[m]=m|0 1 0 
0 0 1 


Se dice que el vector eigen XO es [m]-ortonormal si se satisface la siguiente condición: 
XOT[m]XO = 1 (E.1) 
Por lo tanto, para ¡ = 1, la ecuación (E.1) conduce a 


m(XÍP (1.0? + 1.8019 + 2.2470?) = 1 


6.10.3 
PES 


Valores eigen 
repetidos 


A A | 
Ejemplo 6.13 
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1 0.3280 


Vim(9.2959) Vm 


Asimismo, para ¡ = 2 e ¡ = 3, la ecuación (E.1) resulta 


x(" = 


m(XPy (1.0? + 0.4450? + (-08020) =1 o XP = 


m(XP)(1.0? + (1.2468? + 0.5544) =1 o XP = 


Cuando la ecuación característica posee raíces repetidas, los modos correspondientes no son úni- 
cos. Para ver esto, sean X X0) y X4) las formas de modo correspondientes al valor eigen repetido 
A =A,=Aysea X XG) la forma de modo correspondiente a un valor eigen diferente Az. La ecua- 
ción (6.66) se escribe como 


[DJXD = 1AX0 (6.83) 
[D]XC) = Ax) (6.84) 
[DJXO) = 1x6) (6.85) 


Multiplicando la ecuación (6.83) por una constante p y sumándola a la ecuación (6.84), obtenemos 
[DJOXO + XD) = qpxXO + x0)) (6.86) 


Esto demuestra que la nueva forma de modo ( px0 + xO), la cual es una combinación lineal de 
los primeros dos, también satisface la ecuación (6.66), así que la forma de modo correspondiente a 
A no es única. Cualquier X correspondiente a A debe ser ortogonal a X x0) para que sea un modo 
normal. Si los tres modos son ortogonales, serán linealmente independientes y se pueden utilizar 
para describir la vibración libre resultante de cualesquiera condiciones iniciales. 

Mahalingam y Bishop [6.16] presentaron la respuesta de un sistema de varios grados de liber- 
tad con varias frecuencias naturales repetidas a una excitación de fuerza y desplazamiento. 


Valores eigen repetidos 


Determine los valores y vectores eigen de un sistema vibratorio para el cual 


e 


0 1. -2 1 
0 y [kHM=|-2 4 -2 
1 1. -2 1 


[m] =| 0 
0 


owo 


Solución: Si la ecuación de valor eigen [[k] — A[m]]X = () se puede escribir como 


(1-A) -2 1 Xx, 0 
2. 2A2-A  -2 a)=30 (EL) 
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donde A = «w?. La ecuación característica resulta 


así que 


(E.2) 
Vector eigen para Az = 4. Utilizando Az = 4, la ecuación (E.1) resulta 
3-2 + Xx =0 
2x? — ¿xP — 2x8 =0 
q 3 <=) (E3) 
Si X (3) se hace igual a 1, las ecuaciones (E.3) proporcionan el vector eigen x0), 
1 
Xx) -1 (E4) 

1 


Vector eigen para A, = A, = 0. El valor A; = 0 0 A, = 0 indica que el sistema es degenerado (vea la sección 
6.12). Aplicando A, = O en la ecuación (E.1) obtenemos 


xP -2x + xP = 


> 0 
2xX" + 4x7 —-2xP =0 
xP -2xP + xP =0 (ES) 
Todas estas ecuaciones son de la forma 
xXx =2x0 - xM 
Por lo tanto, el valor eigen correspondiente a A, = A, se escribe como 
ox - xP 
XU) = xo ES) 
xo 
Si esco M- iS 
scogemos X>' =1 y X3” = 1, obtenemos 
1 
xX0=41 (E7) 
1 


Si elegimos xo =1l y xo = —1, la ecuación (E.6) proporciona 


x0=¿ 1 (E8) 
ee 
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Como se mostró antes en la ecuación (6.86) X m0 y X 2) no son únicos. Cualquier combinación lineal de 


x0) y X0) también satisfará la ecuación (E.1) original. Observe que xX0 dado por la ecuación (E.6) es 


ortogonal a X4) de la ecuación (E.4) con todos los valores de X 1 y X a puesto que 
o7f2xP - x0 

0 x50 =0 
1 q 


6.11 


Los vectores eigen, debido a su propiedad de ortogonalidad, son linealmente independientes.” Por 
consiguiente, constituyen la base en el espacio de n dimensiones.3 Esto significa que cualquier 
vector en el espacio de n dimensiones se puede expresar mediante una combinación lineal de los 
n vectores linealmente independientes. Si x es un vector arbitrario en un espacio de n dimensiones, 
se puede expresar como 


= N eX0 (6.87) 


donde c;, son constantes. Premultiplicando la ecuación (6.87) por X 07m], el valor de la constante 
c, se determina como 


XOT[m] E XOT[m] E 
C==37 Sm = , ¡=1,2,...,n (6.88) 
XT [m] X0 Mi 


>. 
donde M;; es la masa generalizada en el ¡-ésimo modo normal. Si los vectores modales X (0 se nor- 
malizan de acuerdo con la ecuación (6.81), c, está dado por 


=>. 


a=XWMlale, ¡=SL2Z::..n (6.89) 


La ecuación (6.89) representa lo que se conoce como teorema de expansión [6.6]. Es muy útil para 
determinar la respuesta de sistemas de varios grados de libertad sometidos a condiciones forzadas 
arbitrarias de acuerdo con un procedimiento llamado análisis modal. 


6.12 


Como se expresó en la sección 5.7, un sistema no restringido es aquel que no tiene restricciones O 
soportes y que puede moverse como un cuerpo rígido. No es común ver, en la práctica, sistemas 
que no estén conectados a cualquier marco estacionario. Un ejemplo común es el movimiento de 
dos carros de ferrocarril con masas m;, y m) y un resorte de acoplamiento k. Tales sistemas son 


7Un conjunto de vectores es linealmente independiente si ningún vector en el conjunto se puede obtener mediante una 
combinación lineal de los restantes. 

8 Cualquier conjunto de n vectores linealmente independientes en un espacio de n dimensiones se conoce como base en 
dicho espacio. 
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capaces de moverse como cuerpos rígidos, los cuales se pueden considerar como modos de oscila- 
ción con frecuencia cero. Para un sistema conservador, las ecuaciones (6.34) y (6.30) dan las ener- 
gías cinética y potencial, respectivamente. Por definición, la energía cinética siempre es positiva, 
así que la matriz de masa [m] es una matriz definida positiva. Sin embargo, la matriz de rigidez [k] 
es una matriz semidefinida: V es cero sin que el vector de desplazamiento x sea cero para sistemas 
no restringidos. Para ver esto, considere la ecuación de movimiento para vibración libre en coor- 
denadas normales: 


g(o) + Pqg() =0 (6.90) 

Para w = 0, la solución de la ecuación (6.90) se expresa como 
q(t) = a + Bt (6.91) 
donde a y f son constantes. La ecuación (6.91) representa una traslación de cuerpo rígido. Sea 


X (0) el vector modal de un sistema de varios grados de libertad correspondiente al modo de cuerpo 
rígido. El problema de valor eigen, ecuación (6.64), se expresa como 


m]XO) = [£]X0) (6.92) 
Con w = 0, la ecuación (6.92) resulta 
[£]Xx0) = 6 


Es decir, 


EX LO + kx +++ kinX (0 =0 


e + ko X 00 ++ Ea 0 =0 


0 0 

ha X) ) + k2X3 eE an =0 (6.93) 
A A a es nd 0) . 
Si el sistema experimenta traslación de cuerpo rígido, no todos los componentes X Ñ ¡=1,2,..., 
n, son cero, es decir, el vector X (9) no es igual a 0. Por consiguiente, para satisfacer la ecuación 
(6.93), el determinante de [k] debe ser cero. Por lo tanto, la matriz de rigidez de un sistema no res- 
tringido (con frecuencia natural cero) es singular. Si [k] es singular, la energía potencial está dada 
por 


x0) (6.94) 


en virtud de la ecuación (6. 93). El modo X(%) se llama modo cero o modo de cuerpo rígido. Si 
sustituimos cualquier vector X además de X(0) y 0 en lugar de x en la ecuación (6.30), la energía 
potencial V se vuelve una cantidad positiva. La matriz [k] es entonces una matriz semidefinida po- 
sitiva. Por eso un sistema no restringido también se conoce como sistema semidefinido. 


DA 
Ejemplo 6.14 
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Observe que un sistema de varios grados de libertad puede tener cuando mucho seis modos 
de cuerpo rígido con las frecuencias correspondientes iguales a cero. Puede haber tres modos de 
traslación de cuerpo rígido, uno de traslación a lo largo de cada una de las tres coordenadas carte- 
sianas y tres modos de rotación de cuerpo rígido, uno por rotación alrededor de las tres coordenadas 
cartesianas. Podemos determinar los modos y frecuencias naturales de un sistema semidefinido 
mediante los procedimientos descritos en la sección 6.10. 


Frecuencias naturales de un sistema libre 


Hay tres carros de carga enganchados por dos resortes, como se muestra en la figura 6.14. Encuentre las fre- 
cuencias naturales y formas de modo del sistema para m,; = m, = mz = my k¡ = k, = k. 


Solución: La energía cinética del sistema se puede escribir como 


1 ; A : 1> > 
T = y mi Emax3 + m3x3) = 2 x"[m]x (E.1) 
donde 
X1 , Xy 
ASA REÍA 
X3 X3 
y 
m 0 0 
[m=| 0 m 0 (E.2) 
0 0 m3 


Los alargamientos de los resortes k, y k, son (x, — x,) y (x3 — x>), respectivamente, así que la energía potencial 
del sistema está dada por 


1 lor, > 
Y = y Val — 0) + haa — 123% = 7 F"IK]x (E3) 
donde 
ki = ki 0 
[k] NN ki ki | ko ko (E.4) 
0 — Kk, Ko 


Se puede comprobar que la matriz de rigidez [k] es singular. Además, si consideramos que todos los compo- 
nentes de desplazamiento son x, = x, = x3 = c (movimiento de cuerpo rígido), se ve que la energía potencial 
V es cero. 

Para determinar las frecuencias naturales y los modos del sistema, expresamos el problema de valor eigen 
como 


[[X] — Am]]X = 0 (ES) 


mi Mm HI MM 


S S SS Figura 6.14 Sistema semidefinido. 
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Dado que [k] es singular, no podemos encontrar su inversa [k]71 y la matriz dinámica [D] = [x]7![m]. Por 
consiguiente, podemos establecer el determinante de la matriz de coeficientes de X en la ecuación (E.5) igual 
acero. Para k, = k, = k y m; = m, = m3 = m, esto produce 


(k — wm) =k 0 
—k (2k — wm) —k =0 (E.6) 
0 —k (k — wm) 


La expansión del determinante en la ecuación (E.6) conduce a 
mw — Amka* + 3mk2w? =0 (ET 


Si establecemos 


A=w (E.8) 


E 
mA| A A 0 (E.9) 
m m 


Dado que m % 0, las raíces de la ecuación (E.9) son 


la ecuación (E.7) se reescribe como 


M=0wW=0 
k 
dM=w4=-= 
m 
3k 
A4=w4== (E.10) 


Se observa que la primera frecuencia natural «w, es cero en la ecuación (E.10). Para hallar las formas de modo 
sustituimos los valores de w;, w, y «y en la ecuación (E.5) y resolvemos X() XG), y X0), respectivamente. 
Para w, = 0, la ecuación (E.5) proporciona 


xP — 1x8 =0 


EX 0 + 2x0 — xP =0 
xD + xD =0 (E.11) 


Si fijamos el valor de un componente de xO, por ejemplo, X (1 como 1, la ecuación (E.11) se puede resolver 
para obtener 


ez el y AS el 


Así, el primer modo (de cuerpo rígido) xX0) correspondiente a w, = O está dado por 


ZO =)¿1 (E.12) 
1 


Observe que el modo xi) representa la traslación de cuerpo rígido del sistema (todas las masas experimentan 
el mismo desplazamiento). Aunque la frecuencia natural w, (o el valor eigen w% ) es cero, la forma de modo 
correspondiente (o vector eigen) X() no es cero. 
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Para w, = (k/m)12, la ecuación (E.5) produce 


(2) 


—=kX> =0 
RO yx xP =0 
-Hx =0 (E.13) 


Si fijamos el valor de un componente de xO, por ejemplo, X (2) como 1, se puede resolver la ecuación (E.13) 
para obtener 


xXP=0 y x9=-xP=-1 
Así que el segundo modo x0) correspondiente a w, = (k/m)12 es 
1 
xX0=24 0 (E.14) 
=1 
Para w, = (3k/m)12, la ecuación (E.5) da 
AX” — xP =0 
ex ax — ix =0 
Ex — ax =0 (E.15) 
> 3 
Si fijamos el valor de un componente de X 4 por ejemplo, X | 4 se puede resolver la ecuación (E.15) para 
obtener 
x= orP= o y x= Lx = =1 


Así que el tercer modo x0) correspondiente a wz = (3k/m)12 está dado por 


x6 =4 3 (E.16) 


6.13 


La ecuación de movimiento para la vibración libre de un sistema no amortiguado se puede expresar 
de forma matricial como 


3, 
>= 
+ 
ol 


(6.95) 


La solución más común de la ecuación (6.95) se expresa como una combinación lineal de todas las 
posibles soluciones dadas por las ecuaciones (6.56) y (6.62) como 


y El DA; cos(w¡t + (bj) (6.96) 
i=1 
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oy. 
donde X(') es el vector modal ¡-ésimo y w, es la frecuencia natural correspondiente, A, y q, son 
constantes. Las constantes A; y d; (i = 1,2,..., n) se evalúan a partir de las condiciones iniciales 
especificadas del sistema. Si 


x1(0) x1(0) 
x2(0) x2(0) 

(0) =4 y x(0)=% (6.97) 
xn (0) in(0) 


x(0) = Y XOA; cos d; (6.98) 
i=1 
A 0= — Y XA ¡o sen 6; (6.99) 
i=1 


Las ecuaciones (6.98) y (6.99) representan, en forma escalar, 2n ecuaciones simultáneas las cuales 
se pueden resolver para determinar los n valores de A; (i = 1,2,...,n) y los n valores de q, (i= 1, 
AN (0 


eZ] 
Ejemplo 6.15 Análisis de vibración de un sistema de resorte-masa 


Encuentre la respuesta de vibración libre del sistema de resorte-masa que se muestra en la figura 6.12 corres- 
pondiente a las condiciones iniciales Xx; (0) =0(=1,2,3), x, = (0) = x]p, x2(0) = x3(0) = 0. Suponga que 
k, =kym,= m parai=1,2,3. 

Solución: 


Método: Suponga la respuesta de vibración libre como una suma de modos naturales. 


Las frecuencias naturales y modos del sistema son (vea el ejemplo 6.11): 


k k k 
= 0.44504 ,/—, w), =1.2471,/—, w3 = 1.8025,/— 
m m m 


0] = == 
LO LO LO 
XD =¿<18019))  XO=4 04450),  XG)=¿ -1.2468 
2.2470 0.8020 0.5544 


donde el primer componente de cada forma de modo se supone como unitario por simplicidad. La aplicación 
de las condiciones iniciales, ecuaciones (6.98) y (6.99), conduce a 


A, cos p¡ + Ac0s pd, + Azcos $3 = X1p (E.1) 
1.8019A; cos bp, + 0.44504) cos d, — 1.2468A3 cos p3 = 0 (E.2) 


2.2470A1 cos $; — 0.80204) cos bd, + 0.554443c0s d3 = 0 (E.3) 
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k k k 
—0.44504,, As send; — 1.2471, As sen d, — 1.8025, As send = 0 (E-4) 
7 
k k k 
—0.80192 ,/—A;¡ sen pd, — 0.55496 , | —A> sen d, + 2.2474, | —Az3sen d3=0 (E.5) 
m m m 


Ik Ik Ik 
—1.00,/—A;, sen $, + 1.0, /—A) sen d, — 1.0, /—A3sen 3 = 0 (E.6) 
m m m 


La solución de las ecuaciones (E.1) a (E.6) está dada por? A; = 0.1076x,p, A, = 0.5431x,p, Az = 0.3493x,p, 
$, =0, d, =0 y dx = 0. Así que la solución de vibración libre del sistema se expresa como 


k 

xi(0) = x10 oso 00 0.4454, p=Ó ) 
m 
+ 0.5431 co 120 2 

+ 0.3493 013025, J | (E.7) 


) 
ib 
m 
: ) 
E 
m 
k 
x2(1) = x1o | 0.1939 cos| 0.44504,/= 1 
m 
k 
+ 0.2417 cos| 1.2471, /= + 
m 
k 
— 0.4355 cos| 1.8025, /— 1 (ES, 
m 
de 
ai E 
m 
k 
m 
k 
m 


xa(t) = say 0241 co 0.4454 ) 


— 0.4356 co 124 al—t 
+ 0.1937 001302 4 )| (E.9 


2 Observe que las ecuaciones (E.1) a (E.3) se pueden considerar como un sistema de ecuaciones lineales en las incógni- 
tas A, cos q, A, cos dp, y Az cos pz, en tanto que las ecuaciones (E.4) a (E.6) se pueden considerar como un sistema de 
ecuaciones lineales en las incógnitas 


k Ik k 
—A¡ sen Qy, —A)sen d>, y —Ajz sen (3. 
m m m 
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Cuando en un sistema de varios grados de libertad actúan fuerzas externas, el sistema experimenta 
vibración forzada, Para un sistema con n coordenadas o grados de libertad, las ecuaciones que rigen 
el movimiento son un sistema de n ecuaciones diferenciales ordinarias acopladas de segundo orden. 
La solución de estas ecuaciones se complica cuando el grado de libertad (n) del sistema es grande 
y/o cuando las funciones forzadas son no periódicas.!% En tales casos, se puede utilizar un método 
más conveniente conocido como análisis modal para resolver el problema. En este método se utiliza 
el teorema de expansión, y los desplazamientos de las masas se expresan como combinaciones 
lineales de los modos normales del sistema. Esta transformación lineal desacopla las ecuaciones de 
movimiento de modo que obtenemos un sistema de n ecuaciones diferenciales desacopladas 
de segundo orden. La solución de estas ecuaciones, la cual equivale a la solución de las ecuaciones de 
n sistemas de un solo grado de libertad, es fácil de obtener. A continuación consideraremos el pro- 


cedimiento de análisis modal. 


Análisis modal. Las ecuaciones de movimiento de un sistema de varios grados de libertad some- 


tido a fuerzas externas está dado por 


[m]x + [k]x = F 


(6.100) 


ha 
donde F es el vector de fuerzas externas arbitrarias. Para resolver la ecuación (6.100) mediante 
análisis modal primero se tiene que resolver el problema de valor eigen. 


y encontrar las frecuencias naturales w;, wm», ... 


(6.101) 


, 0, y los modos normales correspondientes 


X0,X0), ..., Xx“, De acuerdo con el teorema de expansión, el vector de solución de la ecuación 
(6.100) se expresa como una combinación lineal de los modos normales 


20) =a(09XO + (0x0 + 


donde q;(£), quít), ... 


> 


+ qx (6.102) 


, q,(£) son coordenadas generalizadas dependientes del tiempo, también co- 


nocidas como coordenadas principales o coeficientes de participación modal. Si definimos una 
pa 
matriz modal [X] en la cual la columna ¡-ésima es el vector X U », es decir, 


donde 


= (XOXO ... 0) (6.103) 

x(0) =[XI4(0) (6.104) 
quí) 

g(t) = isa (6.105) 


qnít) 


10 En la referencia [6.15] se considera la respuesta dinámica de sistemas de varios grados de libertad con propiedades 


estadísticas. 
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Dado que [X] no es una función del tiempo, de la ecuación (6.104) obtenemos 
(1) = [XTa (o) (6.106) 
Utilizando las ecuaciones (6.104) y (6.106), la ecuación (6.100) se escribe como 
(m]lxJa + (JJ 7 =F (6.107) 
Premultiplicando la ecuación (6.107) por [X]7 obtenemos 
[X7[m]x]g + 7 1]1J4 = [xJ"F (6.108) 
Si los modos normales se normalizan de acuerdo con las ecuaciones (6.74) y (6.75), tenemos 
[X[m][X] = [9] (6.109) 
[XY[x][X] = [No] (6.110) 


Si definimos el vector de fuerzas generalizadas O (1) asociado con las coordenadas generalizadas 
q (t) como 


O(:) = [XP F(o) (6.111) 


La ecuación (6.108) se expresa, utilizando las ecuaciones (6.109) y (6.110), como 


ss 


q(c) + [NA] (1) = 0(1) (6.112) 


La ecuación (6.112) denota un sistema de ecuaciones diferenciales desacopladas de segundo 
orden!! 


gt) + orqi(t) =Q(0), —¡=1,2,...,n (6.113) 


11 Se puede representar el vector de solución X(+) con sólo los r primeros (r< n) vectores modales (en lugar de n vectores 
como en la ecuación (6.102)): 


x(1) = [XJ4(1) 


nx1 nXr rXl 
donde 
qít) 
[X= FOZO O y a = ¿20 
qr(t) 
Esto conduce a sólo r ecuaciones diferenciales desacopladas 
di(t) + afgilt) = 0/0), i=1,2,...,1 


en lugar de n ecuaciones. La solución resultante Y (1) será una solución aproximada. Este procedimiento se llama método de 
desplazamiento de modo. En el problema 6.92 se indica un método alterno, el método de aceleración de modo, para deter- 
minar soluciones aproximadas. 
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Se ve que la forma de las ecuaciones (6.113) es precisamente la de la ecuación diferencial que des- 
cribe el movimiento de un sistema no amortiguado de un solo grado de libertad. La solución de las 
ecuaciones (6.113) se expresa (vea la ecuación (4.31)) como 


10) 
sen (wjf 
0; 


1 1 
+o / Oj(T) sen w; (t — TÍdT, 
0; 0 


a(t) = qi(0) cos w¡t + 


i=1,2,...,n (6.114) 


Los desplazamientos generalizados iniciales q,(0) y las velocidades generalizadas iniciales q,(0) 
se obtienen con los valores iniciales de los desplazamientos físicos x,(0) y las velocidades físicas 
x;(0) (vea el problema 6.94): 
¿(0) = [X]'[m]x(0) (6.115) 
¿(0) = [XJ'[m]x(0) (6.116) 


donde 


2 |- 
S 
1! 
EA E AA AAA 
: + RO. RQ. 2D. 
2 
a ii 


x1(0) 
zo) = 9201 
Xp (0) 
(0 
x(0) = 20) 
xn (0) 


Una vez que se determinan los desplazamientos generalizados q;(t), con las ecuaciones (6.114) a 
(6.116), se determinan los desplazamientos físicos x;(t) con la ayuda de la ecuación (6.104). 


¡== | 
Ejemplo 6.16 
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Respuesta de vibración obtenida por medio de un análisis modal 


Utilizando el análisis modal, encuentre la respuesta de vibración libre de un sistema de dos grados de libertad 
cuyas ecuaciones de movimiento son 


m0 Xi de ki +k, =k, 1. P= 0 El 
0 ma xo — ko ka + Kk3 X2 0 Ses ) 


Suponga los datos siguientes: m, = 10,m, = 1, k, = 30, k, = 5, kz =0, y 


x(0) = 1 = lo 0) el = (o (E2) 


Solución: Las frecuencias naturales y modos normales del sistema son (vea el ejemplo 5.3) 


w, = 1.5811, NM = (ap 
ES 1 
(w, = 2.4495, x0) = (pap 


donde X('? y X (2 son constantes arbitrarias. Ortogonalizando los modos normales con respecto a la matriz de 


masa, podemos hallar los valores de X (1 y X (2 como 


XV Tm]XO =1=> (xP Y (1 alo 18) e 


(1) 


o Xi? = 0.2673 


o X(? = 0.1690 


Así que la matriz modal se escribe como 


1 = [xo x= [02673 0.690 an 
0.5346  —0.8450 


Utilizando 
(1) = [X]4(0) (Es) 
La ecuación (E.1) se expresa como (vea la ecuación (6.112)): 

40) + (NAT) = 4) =5 (ES) 
donde Q(t) = [X]" F = 0. La ecuación (E.5) se escribe en forma escalar como 


Gt) + orqi(t) =0,  ¡=1,2 (E.6) 
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La solución de la ecuación (E.6) está dada por (vea la ecuación 2.18): 
quilt) = q;p cos w¡t + 2 sen Ww;t (E.7) 
O; 
donde dio Y dio indican los valores iniciales de q,(t) y q;(1), respectivamente. Utilizando las condiciones 
iniciales de la ecuación (E.2), podemos determinar [(vea las ecuaciones (6.115) y (6.116)]: 
> quo(0) > 
q (0) = = [X]'[m] x(0) 
qao(0) 
0.2673 0.5346 10 o]f1 _)2.673 (ES 
0.1690. 0.8450 || O 1]|[0 1.690 2) 
> q1o(0) Tr? 0 
q(0) = ( = [X]'[m]x(0) = (E.9) 
dao(0) 0 
Las ecuaciones (E.7) y (E.9) conducen a 
qi(t) = 2.673 cos 1.58111 (E.10) 
q2(t) = 1.690 cos 2.44951 (E.11) 
Utilizando las ecuaciones (E.4) obtenemos los desplazamientos de las masas m, y m, como 
OÍ 0.2673 0.1690 |] 2.673 cos 1.5811: 
0.5346  —0.8450 || 1.690 cos 2.4495+t 
ro) 
xi(t) |. J0.7145cos 1.58111 + 0.2856 cos 2.4495f (E12) 
x2(t) 1.4280 cos 1.58111 — 1.4280 cos 2.44951 : 
Se ve que esta solución es idéntica a la obtenida en el ejemplo 5.3 y trazada en el ejemplo 5.17. 
| 
A 


Ejemplo 6.17 Respuesta de vibración forzada de un martillo de forja 


La fuerza que actúa en la pieza de trabajo del martillo de forja que se muestra en la figura 5.51 producida por 
el impacto del martillo se puede representar como un pulso rectangular, como a su vez aparece en la figura 
6.15(a). Encuentre la vibración resultante del sistema por los siguientes datos: masa de la pieza de trabajo, 
yunque y marco (m,) = 200 Mg, masa del bloque de cimentación (m,) = 250 Mg, rigidez de la base elástica 
(k,) = 150 MN/m y rigidez del suelo (k,) = 75 MN/m. Suponga que los desplazamientos iniciales y las velo- 
cidades iniciales de las masas son cero. 


Solución: El martillo de forja se puede modelar como un sistema de dos grados de libertad, aspecto que se 
aprecia en la figura 6.15(b). Las ecuaciones de movimiento del sistema se expresan como 


de 


[m]x + [£]% = F(r) (EL) 
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Fi (0), N F(0) 

m4 
25,000 ki S AÑO 

ma 
x2(t) 

TS de 
0 0.1 
TIT TÍA 
(a) (b) 


Figura 6.15 Impacto provocado por un martillo forja. 


donde 


20 
bal m0 _ o 0 Meg 
0 ma 0 250 
k =k 1 150 
E=| + e a 

bs Edd -150 225 

ha _ JA) 

ho (50) 


Frecuencias naturales y formas de modo: Las frecuencias naturales del sistema se pueden hallar resolviendo 
la ecuación de frecuencia 


2 150 —150 
|—0m] + [1] | = w? O iaa Si 0 1051 =0 (E.2) 
0 25 150 225 


como 
w, = 12.2474 rad/s y w, = 38.7298 rad/s 


Las formas de modo se pueden encontrar como 


0.8 -1 


Ortonormalización de las formas de modo: Las formas de modo se suponen como 


XO=af bo y XO=5k ? 
0.8 1 


donde a y b son constantes. Las constantes a y b se determinan normalizando los vectores X (1) y X 2) como 


[x] [m] [X] = [1] (E3) 
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donde [X] = XX (217 indica la matriz modal. La ecuación (E.3) resulta en a = 1.667 X 1073 y b = 1.4907 
Xx 1073, lo que significa que la nueva matriz modal (con formas de modo normalizadas) se escribe como 


SS 1.6667 1.4907 
[MM =[(XUXOM = En Ap 
1.3334 —1.4907 


Respuesta en función de coordenadas generalizadas: Dado que las dos masas m, y m, están en reposo en el 


instante £ = 0, las condiciones iniciales son x¡(0) = x2(0) = x1(0) = x2(0) = 0, por consiguiente las ecua- 
ciones (6.115) y (6.116) proporcionan q,(0) = q2(0) = q,(0) = q2(0) = 0. Así que las coordenadas ge- 
neralizadas están dadas por la solución de las ecuaciones 


qu(t) = = J0xo sen w¡(t — 7) dr, = 1,2 (E.4) 


donde 


O(1) = [Xx] F(c) (ES) 


OO Ll [| 1.6667 1.3334 ió ELO) 
OxXt)f | 1.4907 —1.4907 0 
_ epa x a 


1.4907 x 10F (1) (50 


con F¡(t) = 25000 N durante el rango 0=1=<=0.1 s y O para £> 0.1 s. Los desplazamientos de las masas se 
pueden hallar a partir de la ecuación (6.104) como 


xi(0) ss 1.6667q,(1) + 1.4907g2(0) 1, 
la 1] 40) = o - el 05 di 


donde 


gu(t) = 3.4021 [/ sen 12.2474 (1 — 7) dr = 0.2778 (1 — cos 12.2474 1) 


e PSB 


qa(t) = y = 09682 / sen 38.7298 (1 — 7) dr = 0.02484 (1 — cos 38.7298 t) (E.8) 
0 


Observe que la solución proporcionada por las ecuaciones (E.8) es válida durante 0 <0.1 s. Para 1 >0.1 s, no 
hay fuerza alguna aplicada, de ahí que la solución de vibración libre de un sistema no amortiguado de un solo 
grado de libertad (ecuación 2.18) da la respuesta para q1(1) y q2(t) con q,(0.1) y q,(0.1), q2(0.1) y q2(0.1) 
como condiciones iniciales para q,(1) y q2(t), respectivamente. 
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El análisis modal, tal como se presentó en la sección 6.14, es válido sólo para sistemas no amor- 
tiguados. En muchos casos, la influencia del amortiguamiento en la respuesta de un sistema vi- 
bratorio es mínima y se puede omitir. Sin embargo, debe considerarse si la respuesta del sistema 
se requiere durante un lapso de tiempo relativamente largo comparado con los periodos naturales 
del sistema. Además, si la frecuencia de excitación (en el caso de fuerza periódica) es igual o se 
acerca a las frecuencias naturales del sistema, el amortiguamiento es de primordial importancia y 
debe ser tomado en cuenta. En general, dado que los efectos no se conocen con anticipación, el 
amortiguamiento debe considerarse en el análisis de vibración de cualquier sistema. En esta sección 
analizaremos las ecuaciones de movimiento de un sistema amortiguado de varios grados de libertad 
y su solución utilizando las ecuaciones de Lagrange. Si el sistema tiene amortiguamiento viscoso, 
su movimiento será resistido por una fuerza cuya magnitud es proporcional a la de la velocidad 
pero en la dirección opuesta. Es conveniente introducir una función R, conocida como función 
de disipación de Rayleigh, al derivar las ecuaciones de movimiento por medio de las ecuaciones de 
Lagrange [6.7]. Esta función se define como 


(6.117) 


donde la matriz [c] se llama matriz de amortiguamiento y se define positiva, como las matrices de 
masa y rigidez. Las ecuaciones de Lagrange, en este caso [6.8], se escriben como 


d (OT IT 0R 0V 
(2) A FE,  i=1,2...,n (6.118) 


diÑox,) Ox; 0x; Ox; 
donde F; es la fuerza aplicada a la masa m,. Sustituyendo las ecuaciones (6.30), (6.34) y (6.117) en 


la ecuación (6.118), obtenemos las ecuaciones de movimiento de un sistema amortiguado de varios 
grados de libertad en forma matricial: 


[m]é + [c]% + [k]x = F (6.119) 


Por sencillez, veremos un sistema especial para el cual la matriz de amortiguamiento se expresa 
como una combinación lineal de las matrices de masa y rigidez: 


[c] = a[m] + f[k] (6.120) 
donde a y f£ son constantes. Esto se conoce como amortiguamiento proporcional porque [c] es 


proporcional a una combinación lineal de [m] y [X]. Sustituyendo la ecuación (6.120) en la ecuación 
(6.119), obtenemos 


[mix + [a[m] + BI]I% + [k]% = F (6.121) 


Expresando el vector de solución Y como una combinación lineal de los modos naturales del siste- 
ma no amortiguado, como en el caso de la ecuación (6.104), 


x(0) = (XJá(c) (6.122) 
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La ecuación (6.121) se reescribe como 


+ [Já = FO (6.123) 


+ [X1[](X13 = [x7F (6.124) 


Si los vectores eigen X (5) se normalizan de acuerdo con las ecuaciones (6.74) y (6.75), la ecuación 
(6.124) se reduce a 


rato + [1] + pS] Jato) + [SA] 7() = 80) 
es decir, 
dilo) + (a + orBlgilt) + oñgilt) = 00), 
i=1,2,...,n (6.125) 

donde «w, es la frecuencia natural ¡-ésima del sistema no amortiguado y 

01) = [Xx F() (6.126) 
Escribiendo 

a+ of = 2£0; (6.127) 


donde /¿se conoce como relación de amortiguamiento modal para el modo normal ¡-ésimo. Las 
ecuaciones (6.125) se rescriben como 


g(t) + 2£04,(1) + oqi(t) = Qí0), ¡=1,2,...,n (6.128) 


Se ve que cada una de las n ecuaciones representadas por esta expresión está desacoplada de todas 
las demás. Por consiguiente, podemos determinar la respuesta del modo ¡-ésimo de la misma mane- 
ra que la de un sistema viscosamente amortiguado de un solo grado de libertad. La solución de las 
ecuaciones (6.128), cuando ¿¿< 1, se expresa como 


q(t) = cinco wal + _ sen ou 440) 


Vi= dé 


1 . 
+ [Leia sen ou |án) 


0qj 


1 1 
+ — O(rje hoi”) sen w¿¡(t — 7) dr, 
0qi Jo 


i=1,2,...,n (6.129) 


A | 
Ejemplo 6.18 
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donde 


wa = wVW1— El (6.130) 


Observe los siguientes aspectos de estos sistemas: 


La identificación de los orígenes y magnitud del amortiguamiento es difícil en la mayoría 
de los problemas prácticos. En el sistema puede haber más de un tipo de amortiguamiento, de 
Coulomb, viscoso e histerético. Además, no se conoce la naturaleza exacta del amortiguamien- 
to, como lineal, cuadrática, cúbica u otro tipo de variación. Aun cuando el origen y naturaleza 
del amortiguamiento se conozcan, obtener la magnitud precisa es muy difícil. Para algunos 
sistemas prácticos, pueden haber disponibles valores de amortiguamiento experimentalmente 
determinados para uso en un análisis de vibración. Hay algún tipo de amortiguamiento, en for- 
ma de amortiguamiento estructural, en estructuras automotrices, aeroespaciales y de máquinas. 
El amortiguamiento se introduce deliberadamente en ciertas aplicaciones prácticas como los 
sistemas de suspensión de vehículos, el tren de aterrizaje de aviones y en sistemas aislantes 
de máquinas. Debido a que el análisis de sistemas amortiguados implica tediosas manipulacio- 
nes matemáticas, en muchos estudios de vibración el amortiguamiento se omite o se considera 
algo proporcional. 


Caughey [6.9] demostró que la condición dada por la ecuación (6.120) es suficiente mas no 
necesaria para la existencia de modos normales en sistemas amortiguados. La condición nece- 
saria es que la transformación que diagonaliza la matriz de amortiguamiento también desacople 
las ecuaciones de movimiento acopladas. Esta condición es menos restrictiva que la ecuación 
(6.120) y abarca muchas posibilidades. 


En el caso general de amortiguamiento, la matriz de amortiguamiento no se puede diagonalizar 
al mismo tiempo que las matrices de masa y rigidez. En este caso, los valores eigen del sistema 
son reales y negativos o complejos con partes reales negativas. Los valores eigen complejos 
existen como pares conjugados: los vectores eigen asociados también se componen de pares 
conjugados complejos. Un procedimiento común para determinar la solución del problema de 
valor eigen de un sistema amortiguado implica la transformación de las n ecuaciones de movi- 
miento acopladas de segundo orden en 2n ecuaciones desacopladas de primer orden [6.6]. 


Los límites de error y los métodos numéricos en el análisis modal de sistemas dinámicos se 
abordan en las referencias [6.11, 6.12]. 


Ecuaciones de movimiento de un sistema dinámico 


Derive las ecuaciones de movimiento del sistema que se muestra en la figura 6.16. 


Solución: 


Método: Aplique las ecuaciones de Lagrange junto con la función de disipación de Rayleigh. 


La energía cinética del sistema es 


1 , ] , 
T = y má Eo max3 + m313) (E.1) 


La energía potencial tiene la forma 


1 
V = Max y ka(x2 x1)? | k3(x3 x2)? (E.2) 
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III 
ky Fla 
| m; 


AO TO) 


xal0) Fo) 8 Eds 


m3 
LS 


(0 Ex Figura 6.16 Sistema dinámico de tres grados de libertad. 


y la función de disipación de Rayleigh es 
R= > [c,x? | ca( xa x1) | ca(x3 12) | c4%3 + Cs(x3 x11)?] (E3) 


Las ecuaciones de Lagrange se escriben como 


A =F ¡=1,2,3 (E4) 


d[o0T TT 0R 0V 
0X; 0X; OX; 


9%, 


Sustituyendo las ecuaciones (E.1) a (E.3) en la ecuación (E.4), obtenemos las ecuaciones diferenciales de 
movimiento 


[m]é + [c]% + [k]x = F (ES) 
donde 
mi 0 0 
[m]=| 0 m, 0 (E.6) 
0 0. m3 
Pe + Ca + Cs = 2 —C5 
[c] > =69 Ca + C3 + C4 — (3 (E.7) 
L =C5 203 C3 + C5 
Dhatk  —k 0 
[k] > —= ko Ka Ed k3 —= kz (E.8) 
L 0 —K3 K3 
0) (A 
x= 4 xa[t) y F=3Pxt) (E.9) 
x3(1) Eo) 


=== | 
Ejemplo 6.19 
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Respuesta de estado estable de un sistema forzado 


Encuentre la respuesta de estado estable del sistema que se muestra en la figura 6.16 cuando las masas se 
someten a las fuerzas armónicas simples F, = F, = Fz = F, cos wtf, donde w= 1.75 VW k/m. Suponga que 
m, = Mm, = m3 = M, ky = k, = kz = k, c4 = c5 = 0, y la relación de amortiguamiento en cada modo normal 
está dada por ¿,= 0.01, = 1,2, 3. 


Solución: Las frecuencias naturales (no amortiguadas) del sistema (vea el ejemplo 6.11) son 


k 
0.44504, /— 
m 


wm = 12471, 4 


k 
= 1.8025, /= (E.1) 
m 


y los modos [m]-ortonormales correspondientes (vea el ejemplo 6.12) son 


0] 


(0) 


u 


1.0 1.0 
> 3280 e 7370 
24 Eon 18019 p,  XU)= 0 1.4450 
M (122470 ML 0.8020 
> 0.5911 
po (E.2) 
ÉS 0.5544 


Por lo tanto, el vector modal se expresa como 


0.3280 0.7370 0.5911 
0.5911 0.3280.  —0.7370 (E3) 
M1 0.7370  —0.5911 0.3280 


1 


[Xx] = [XXX] = 


El vector de fuerza generalizado 


0.3280 0.5911 0.7370 || F¿cos wt 


9(1) = [Xx F(o) = 0.7370 0.3280 —0.5911 |< Fpcos wf 
"Ml 0.5911 —0.7370 0.3280 || F,cos wf 
010 
= 3, 07) (COS wt (E4) 
030 


se puede obtener donde 


Fo Fo 
Oo = 0.4739 > 030 = 0.1821 


0 
> 
Vm m m 


Si las coordenadas generalizadas o los factores de participación modal correspondientes a los tres modos prin- 
cipales se indican como q;(t), qa(t) y qx(t), las ecuaciones de movimiento se expresan como 


Ojo = 1.6561 (ES) 


gi(t) + 2£ojg(t) + ojailt) = 00), ¡=1,2,3 (E.6) 
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La solución de estado estable de la ecuación (E.6) se escribe como 


quilt) = quo cos (wt — db), ¡=1,2,3 (E.7) 
donde 
Oo 1 
40 o? A 212 a 271/2 (E.S) 
E) (uz) 
0; 1 
y 


d, = tan”! (E9) 


Sustituyendo los valores dados en las ecuaciones (E.5) y (E.1) en las ecuaciones (E.8) y (E.9) obtenemos 


EAVm e 
dio = OST8IS 7, y = tan" !(—0.00544) 


EVm 


dao = 0314297, d, = tan” !(—0.02988) 
EAV/m E 
d30 = 0.92493=7—, 3 = tan” (0.33827) (E.10) 


Finalmente, la respuesta de estado estable se determina utilizando la ecuación (6.122). 


6.16 


En varios sistemas amortiguados, la fricción produce amortiguamiento negativo en lugar de amor- 
tiguamiento positivo. Esto conduce a la inestabilidad (o vibración autoexcitada) del sistema. Por 
lo común, para un sistema de n grados de libertad que se muestra en la figura 6.17, las ecuaciones 
de movimiento serán un sistema de n ecuaciones diferenciales lineales de segundo orden (como las 
dadas por las ecuaciones (6.119) o (6.128)): 


[m]x + [c]x + [k]x = F (6.131) 


El método presentado en la sección 5.8 se puede ampliar para estudiar la estabilidad del sistema 
regido por la ecuación (6.131). Por consiguiente, suponemos una solución de la forma 


xj(t) = Cje*, j=1,2,...,n 


X(t) = Ce” (6.132) 
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a 5 ul 


K3 


m3 


Figura 6.17 Sistema de varios grados de libertad. 


donde s es un número complejo que se tiene que determinar, C; es la amplitud de x; y 


La parte real de s determina el amortiguamiento y su parte imaginaria proporciona la frecuencia 
natural del sistema. La sustitución de la ecuación (6.132) en las ecuaciones de vibración libre (ob- 
tenidas con F = O en la ecuación (6.131)) conduce a 


([m]s? + [c]s + [k])Ce* = 0 (6.133) 


Para una solución no trivial de C; el determinante de los coeficientes de C; se establece igual a cero, 
lo que conduce a la “ecuación característica”, semejante a la ecuación (6.63): 


D(s) = l[m]s? + [c]s + [k]| = 0 (6.134) 


La expansión de la ecuación (6.134) conduce a un polinomio en s del orden m = 2n, el cual se 
puede expresar en la forma 


D(s) = ags” + aya TL 4 as 2 4 4 ay 18 + dp =0 (6.135) 


La estabilidad o inestabilidad del sistema depende de las raíces de la ecuación polinomial, D(s) = 0. 
Indíquense las raíces de la ecuación (6.135) como 


s;=bj+ ij  ¡=1,2,...,m (6.136) 


Si las partes reales de las raíces b, son números negativos, habrá funciones de tiempo decadentes, 
ebit, en la ecuación (6.132), por consiguiente la solución (sistema) será estable. Por otra parte, si una 
o más raíces s, tienen una parte real positiva, entonces la solución de la ecuación (6.132) contendrá 
una o más funciones de tiempo exponencialmente crecientes eb, de ahí que la solución (sistema) 
será inestable. Si hay una raíz puramente imaginaria de la forma s, = (0, conducirá a una solución 
oscilatoria e/%, la cual representa un caso límite entre estabilidad e inestabilidad. Si s; es una raíz 
múltiple, la conclusión anterior prevalece a menos que sea un número puro imaginario, como s; = 
10; En este caso, la solución contiene funciones del tipo eluxt, teiwit, Peiwjt, ......, las cuales se incre- 
mentan con el tiempo. Así que las raíces múltiples con valores puramente imaginarios indican la 
inestabilidad del sistema. Por lo tanto, para que un sistema lineal regido por la ecuación (6.131) 
sea estable, es necesario y suficiente que las raíces de la ecuación (6.135) tengan partes reales no 


positivas, y que, si hay alguna raíz puramente imaginaria, no debe aparecer como una raíz múltiple. 
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AA 
Ejemplo 6.20 


Capítulo 6 Sistemas de varios grados de libertad 


Dado que la búsqueda de las raíces de la ecuación polinomial (6.135) es un procedimiento 
largo y tedioso, se puede utilizar uno simplificado, conocido como criterio de estabilidad de Routh- 
Hurwitz [6.13, 6.14] para investigar la estabilidad del sistema. Para aplicar este procedimiento, se 
define el siguiente determinante de orden m-ésimo 7, en función de los coeficientes de la ecuación 
polinomial (6.135) como 


a] ad ds a7 q d2m-1 
49 42 44 46 “oo dam-2 
0 ar 43 45  *** o Aam-3 
La 0 dy 42 44 ps d2m-4 (6.137) 
0.0. ar 43 o dam-s 
Am 


Entonces los siguientes subdeterminantes, indicados por las líneas de rayas en la ecuación (6.137), 
se definen: 


T, = aj (6.138) 
p=|[" 8 (6.139) 
do aa 


T; 


Il 
a 
=) 
ES] 
NS 
a 
EN 


(6.140) 


Al construir estos subdeterminantes, todos los coeficientes a, con ¿ > m o ¡< 0 tienen que ser 
reemplazados por ceros. De acuerdo con el criterio de Routh-Hurwitz, una condición necesaria y 
suficiente para la estabilidad de un sistema es que los coeficientes ay, a;,..., d,, deben ser positivos 
y también todos los determinantes T,, T», ..., 7, deben ser positivos. 


Solución de un problema de valor eigen 


Encuentre los valores eigen y los vectores eigen de la matriz (vea el ejemplo 6.11): 


Ha 
Ejemplo 6.21 


Solución: 


6.17 Ejemplos resueltos utilizando MATLAB 


% Ex 6.20 
> A=[111; 12092; 123] 
A = 
1 1 1 
1 2 2 
1 2 3 
>> [V, D] = eigí(A) 
Vo= 
0.5910 0.7370 0.3280 
-0.7370 0.3280 0.5910 
0.3280 -0.5910 0.7370 
D= 
0.3080 0 0 
0 0.6431 0 
0 0 5.0489 
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Respuesta de vibración libre de un sistema de varios grados de libertad 


Trace la respuesta de vibración libre, x,(t), x,(t) y xx(t) del sistema considerado en el ejemplo 6.15 para los 
siguientes datos: xp = 1.0, k = 4000 y m = 10. 


Solución: Las ecuaciones (E.7) a (E.9) del ejemplo 6.15 dan la respuesta de vibración libre de las masas, x,(0), 


x0) y x3(0). 


$ Ex6_21.m 
x10 = 1.0; 
k = 4000; 
m = 10; 
for i = 1: 1001 
t(i) = 5* (i-1) / 1000; 


x1 (i) = 


x10 +* 


( 0.1076 * cos (0.44504 * sqrt (k/m) * t(i)) + 


0.5431 * cos (1.2471*sqrt(k/m) *t(i)) + 0.3493 * 


cos (1.8025*sqrt (k/m) *t(1)) ); 


x2 (i) = x10 * ( 0.1939 * cos (0.44504 * sqgrt (k/m) * t(i)) + 


0.2417 * cos (1.2471*sqrt (k/m) 
cos (1.8025*sqrt (k/m) *t(i)) ); 


*t(1)) - 0.4355 * 


x3 (i) = x10 * ( 0.2418 * cos (0.44504 * sgqrt(k/m) * t(i)) - 


0.4356 * cos (1.2471*sqrt (k/m) 
cos (1.8025*sqrt (k/m) *t(i)) ); 

end 

subplot (311); 

plot (t, x1); 

ylabel ('x1 (t) '); 

subplot (312); 

plot (t, x2); 

ylabel ('x2 (t) '); 

subplot (313); 

plot (t, x3); 

ylabel ('x3 (t) '); 

xlabel ('t'); 


*t(i1)) + 0.1937 * 
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[==] 
Ejemplo 6.22 


x1(0) 
o 


os ! 


x0) 
S 
| 
AA 


x3(0) 
o 


0 0.5 1 1.5 2 2.5 3 55) 4 4.5 


Respuesta de vibración forzada de un sistema de varios grados de libertad 


Encuentre y trace la respuesta de vibración forzada del martillo de forja considerado en el ejemplo 6.17 resol- 
viendo las ecuaciones diferenciales regentes. Suponga que las condiciones iniciales son cero. 


Solución: Las ecuaciones regentes están dadas por 


mx) + [xx(0) = F(0) (E.1) 


o Ñ 150. —150 Za _ JA 
[m] = UR sal Li A 225 | o 0 


donde F¡(1) es una función escalonada de magnitud 25000 N y duración 0=1=0.1 s. 
Las ecuaciones (E.1) se pueden expresar como un conjunto de cuatro ecuaciones diferenciales de primer 
orden acopladas como 


con 


17 JA 

. Fo Kk ki 

EZ y y 
m; mi mi 

Y3 — Y4 

. ki 19) 

3 a / AR 


donde y¡ 
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Xi) = X2, Ya = X2,m¡ =2 X 10%, m, =2.5 X 10%, k, = 150 X 106 y k, =225 x 100. 


X1, Y2 


Utilizando los valores iniciales de todas las y, = O, se obtienen los siguientes resultados: 


x1(0) 


x2(1) 


$ Ex6_22.m 

% Este programa utilizará la función dfunc6_21.m, deberán 
% estar en la misma carpeta 

tspan = [0: 0.001: 101; 

y0 = [0; 0; 0; 0]; 

[t, y] = ode23 ('dfunc6_21', tspan, y0); 
subplot (211); 

plot (t, y(:, 1)); 

xlabel ('t'); 

ylabel ('x1 (t) '); 

subplot (212); 

plot (t, y(:, 3)); 

xlabel ('t'); 

ylabel ('x2 (t) '); 


$ dfunc6_21.m 
function f = dfunc6 21 (t, y) 


f = zeros (4, 1); 

ml = 2*1le5; 

m2 = 2.5*le5; 

k1 = 150 * le6; 

k2 = 225 * le6; 

F1 = 25000 * (stepfun (t, 0) - stepfun (t, 0.1)); 
£(1) = y (2); 

£(2) = F1/m1 + k1 * y(3) /ml - k1 * y(1) /ml; 
£(3) = y (4); 

£(4) = -k2 * y(3) /m2 + k1 * y(1) /m2; 


10 


10 
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== 
Ejemplo 6.23 
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Raíces de una ecuación polinomial 


== 
Ejemplo 6.24 


Utilizando MATLAB, encuentre las raíces del polinomio 


Solución: 


>> roots ([1 -6 11 -6]) 


ans = 


>> 


Respuesta de vibración forzada de un sistema amortiguado 


Encuentre la respuesta de vibración forzada de un sistema amortiguado de varios grados de libertad con ecua- 


ciones de movimiento 


[m]x + [c]x + [k]x = f 


con 
100 0 0 na -— 0 
[m)=| 0 10 0|, [c]=100-2 4 -2|, 
0 0 10 Lo 2. 2 
1 
f=x31pF)cos wt 
1 


con F, = 50 y w = 50. Suponga condiciones iniciales cero. 


(EL) 


ng -4 0 
[k] = 10001 -4 8 -4 
L.0. -4 4 


Solución: Las ecuaciones (E.1) se pueden volver a escribir como un sistema de seis ecuaciones diferenciales 


de primer orden 


== 
y Fo d 400 l 200 8000 / 4000 
yy = COS (y T Y T 
427 TN E Y: BGN Y 
Y3 = Ya 
PO 200 400 200 4000 8000 4000 
lA COS (y T y T añ T y Ya + ” 
Y4 10 Y 10 Y4 10 Y6 10 Y 10 Y 10 5 
Ys = Yó 
. Eo ed 200 200 4000 4000 
a COS (y T a T 
ET TN Tr Ed ES Ts ST 
donde y; = X1, Y2 = X1, Y3 = X2, Ya = Xo, Ys = X3, Y Yo = X3. 


x(0) 


x0) 


x3(1) 
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Utilizando los valores iniciales cero de todas las y;, la solución se puede hallar como sigue. 


$ Ex6_24.m 

% Este programa utilizará la función dfunc6_23.m, deberán 
% estar en la misma carpeta 

tspan = [0: 0.01: 10]; 

y0 = [O; 0; 0; 0; 0; 0]; 

[t, y] = ode23 ('dfunc6_23', tspan, y0); 
subplot (311); 

plot (t, y (:, 1)); 

xlabel ('t'); 

ylabel ('x1 (t)'); 

subplot (312); 

plot (t, y (:, 3)); 

xlabel ('t'); 

ylabel ('x2 (t)'); 

subplot (313); 

plot (t, y (:, 5)); 

xlabel ('t'); 

ylabel ('x3 (t)'); 


$ dfunc6_23.m 
function f = dfunc6 23 (t, y) 


f = zeros (6, 1); 
FO = 50.0; 
w= 50.0; 


£(1) = y (2); 
£(2) = FO0*cos(w*t)/100 - 400*y(2)/100 + 200*y(4)/100 - 8000*y(1)/100 
+ 4000*y(3)/100; 


£(3) = y(4); 

£(4) = FO0*cos(w*t)/10 + 200*y(2)/10 - 400*y(4)/10 + 200*y(6)/10 
+ 4000*y(1)/10 - 8000*y(3)/10 + 4000*y(5)/10; 

£(5) = y (6); 

£(6) = FO0*cos(w*t)/10 + 200*y(4)/10 - 200*y(6)/10 + 4000*y(3)/10 


- 4000*y(5)/10; 
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AG] 
Ejemplo 6.25 


Programa para generar el polinomio característico 


[AAA] 
Ejemplo 6.26 


Desarrolle un programa de computadora general llamado Program” .m para generar el polinomio caracte- 
rístico correspondiente a una matriz cuadrada dada. Use el programa para generar el polinomio característico 
correspondiente a la matriz 


2-1 0 
[4J=|-1 2 -1 
0 -1. 2 


Solución: El programa Program?” .m se desarrolla para que acepte los siguientes datos de entrada: 
n = orden de la matriz [A] 
[a] = matriz dada [A] 
El programa genera los siguientes resultados: 


pcf = vector de coeficientes del polinomio comenzando a partir del término constante 


>> program7 
expansión polinomial de una ecuación en forma de determinante 


datos: determinante A: 


2.000000e+000 -1.000000e+000 0.000000e+000 
-1.000000e+000 2.000000e+000 -1.000000e+000 
0.000000e+000 -1.000000e+000 2.000000e+000 


resultado: coeficientes polinomiales en 
pc£ (np) * (xn) +pc£ (n) * (x* (n-1))+...+pc£(2)+pcf£ (1) =0 


-4.000000e+000 1.000000e+001 -6.000000e+000 1.000000e+000 


Programa para análisis modal de sistemas de varios grados de libertad 


Desarrolle un programa MATLAB, llamado Program8 . m para determinar la respuesta de un sistema de va- 
rios grados de libertad mediante un análisis modal. Use el programa para encontrar la solución de un sistema 
con los siguientes datos: 


Matriz de masa: 


Matriz modal (con los modos como columnas; los modos no se hacen m-ortogonales): 


1.0000 1.0000 1.0000 
[ev] =| 1.8019 0.4450 —1.2468 
2.2470  —0.8020 0.5544 
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Coordenada 3 


Coordenada 2 


Coordenada 1 


Frecuencias naturales = w, = 0.89008, w, = 1.4942, wz = 3.6050 
Relaciones de amortiguamiento modal = £; = 0.01,i=1,2,3 
Vector de fuerzas aplicadas a las diferentes masas: 


F(£) =X Fo p cos Wot; RF =20, 0=35 


Condiciones iniciales: X(0) = 0, X(0) = 0 


Solución: Se desarrolla el programa Program8 .m para que acepte los siguientes datos de entrada: 


n = grados de libertad del sistema 

nvec = cantidad de modos que se utilizarán en el análisis modal 

xm = matriz de masa de tamaño n X n 

ev = matriz modal de tamaño n X nvec 

z = vector de tamaño nvec = vector de relaciones de amortiguamiento modal 
om = vector de tamaño nvec = vector de frecuencias naturales 

f/= vector de fuerzas aplicadas a masas, de tamaño n 

Xy = desplazamientos iniciales de masas, vector de tamaño n 

xd = velocidades iniciales de masas, vector de tamaño n 

nstep = cantidad de estaciones de tiempo o puntos de integración 1y, £,, ... - Lnstep 
delt = intervalo entre estaciones de tiempo consecutivas 


1 = matriz de tamaño nstep que contiene tiempos (y, t2, ..., Ínstep 
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El programa arroja los siguientes resultados: 


x = matriz de tamaño n X nstep = desplazamientos de las masas m,, M>,..., M, €n varias estaciones de 


tiempo fi, La, ---> Instep 


>> program8 
Respuesta de un sistema obtenida mediante análisis modal 


Coordenada 1 
1.21920e-002 4.62431e-002 9.57629e-002 1.52151e-001 2.05732e-001 
2.47032e-001 2.68028e-001 2.63214e-001 2.30339e-001 1.70727e-001 
8.91432e-002 -6.79439e-003 -1.07562e-001 -2.02928e-001 -2.83237e-001 
-3.40630e-001 -3.70023e-001 -3.69745e-001 -3.41725e-001 -2.91231e-001 


Coordenada 2 

1.67985e-002 6.40135e-002 1.33611e-001 2.14742e-001 2.9499%6e-001 
3.61844e-001 4.04095e-001 4.13212e-001 3.84326e-001 3.16843e-001 
2.14565e-001 8.53051e-002 -5.99475e-002 -2.08242e-001 -3.46109e-001 
-4.61071e-001 -5.43061e-001 -5.85566e-001 -5.86381e-001 -5.47871e-001 


Coordenada 3 
1.99158e-002 
4.17552e-001 
2.16699e-001 

-4.98474e-001 - 


.57273e-002 1.57485e-001 2.51794e-001 3.4349le-001 
.60976e-001 4.64416e-001 4.23358e-001 3.38709e-001 
.81361e-002 -9.2909le-002 -2.50823e-001 -3.90355e-001 
.65957e-001 -5.88490e-001 -5.67173e-001 -5.08346e-001 


Resumen del capítulo 


El análisis de sistemas de varios grados de libertad requiere manipulaciones algebraicas tediosas. Para sim- 
plificar las manipulaciones se puede utilizar la representación matricial. Derivamos las ecuaciones de movi- 
miento por medio de tres métodos diferentes: la segunda ley del movimiento de Newton, los coeficientes de 
influencia y las ecuaciones de Lagrange. Presentamos el cálculo de las frecuencias naturales con la solución 
del problema de valor eigen. Utilizamos el procedimiento de análisis modal para la vibración libre y forzada de 
sistemas no amortiguados y sistemas proporcionalmente amortiguados. Por último, presentamos la solución 
de vibración libre y forzada de problemas de varios grados de libertad utilizando MATLAB. 


Ahora que ya terminó este capítulo, usted deberá ser capaz de responder las preguntas de repaso y resolver los 
problemas que se presentan a continuación. 
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Preguntas de repaso 


6.1 Responda brevemente lo siguiente: 


1. Defina los coeficientes de influencia de flexibilidad y rigidez. ¿Cuál es la relación entre ellos? 


2. Escriba las ecuaciones de movimiento de un sistema de varios grados de libertad en forma matri- 
cial utilizando 
a. la matriz de flexibilidad y 
b. la matriz de rigidez 


3. Exprese las energías potencial y cinética de un sistema de n grados de libertad, mediante notación 
matricial. 


4. ¿Qué es una matriz de masa generalizada? 
5. ¿Por qué la matriz de masa [m] es siempre definida positiva? 
6  .¿La matriz de rigidez [k] es siempre positiva definida? ¿Por qué? 
7. ¿Cuál es la diferencia entre coordenadas generalizadas y coordenadas cartesianas? 
8. Establezca las ecuaciones de Lagrange. 
9. ¿Qué es un problema de valor eigen? 
10. ¿Qué es una forma de modo? ¿Cómo se calcula? 
11. ¿Cuántas frecuencias naturales distintas pueden existir para un sistema de n grados de libertad? 
12. ¿Qué es una matriz dinámica? ¿Cuál es su uso? 
13. ¿Cómo se deriva la ecuación de frecuencia para un sistema de varios grados de libertad? 
14. ¿Qué significa ortogonalidad de modos normales? ¿Qué son los vectores modales ortonormales? 
15. ¿Qué es una base en un espacio de n dimensiones? 
16. ¿Qué es el teorema de expansión? ¿Cuál es su importancia? 
17. Explique el procedimiento de análisis modal. 
18. ¿Qué es un modo de cuerpo rígido? ¿Cómo se determina? 
19. ¿Qué es un sistema degenerado? 


20. ¿Cómo podemos hallar la respuesta de un sistema de varios grados de libertad utilizando solamen- 
te los primeros modos? 
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6.2 


6.3 


21. 
22. 


23. 
24. 


Defina la función de disipación de Rayleigh. 


Defina estos términos: amortiguamiento proporcional, relación de amortiguamiento modal, factor 
de participación modal. 


¿Cuándo obtenemos valores eigen complejos? 


¿Cómo se usa el criterio de Routh-Hurwitz? 


Indique si cada uno de los siguientes enunciados es verdadero o falso: 


1. 


2. 


Para un sistema de varios grados de libertad, se puede escribir una ecuación de movimiento por 
cada grado de libertad. 


La ecuación de Lagrange no se puede utilizar para derivar las ecuaciones de movimiento de un 
sistema de varios grados de libertad. 


Las matrices de masa, rigidez y amortiguamiento de un sistema de varios grados de libertad siem- 
pre son simétricas. 


El producto de las matrices de rigidez y flexibilidad de un sistema siempre es una matriz de iden- 
tidad. 


El análisis modal de un sistema de n grados de libertad se puede realizar por medio de r modos con 
r<n. 


Para un sistema amortiguado de varios grados de libertad, todos los valores eigen pueden ser com- 
plejos. 

La relación de amortiguamiento modal indica amortiguamiento en un modo normal particular. 
Un sistema de varios grados de libertad puede tener seis de las frecuencias naturales iguales a cero. 
Las coordenadas generalizadas siempre tendrán la longitud unitaria. 

Las coordenadas generalizadas son independientes de las condiciones de restricción del sistema. 
La matriz de masa generalizada de un sistema de varios grados de libertad siempre es diagonal. 


Las energías potencial y cinética de un sistema de varios grados de libertad siempre son cantidades 
cuadráticas. 


La matriz de masa de un sistema siempre es simétrica y definida positiva. 
La matriz de rigidez de un sistema siempre es simétrica y definida positiva. 
El modo de cuerpo rígido también se llama modo cero. 

Un sistema no restringido también se conoce como sistema semidefinido. 


La segunda ley del movimiento de Newton siempre se puede utilizar para derivar las ecuaciones de 
movimiento de un sistema vibratorio. 


Escriba en cada uno de los siguientes espacios en blanco la palabra correcta. 


1. 
2. 


La constante de resorte indica la necesaria para producir un alargamiento unitario. 


El coeficiente de influencia de flexibilidad a;, indica la deflexión en el punto debido a 
una carga unitaria aplicada en el punto 


La fuerza en el punto ¿ producida por un desplazamiento unitario en el punto j, cuando todos los 
puntos además del punto ¡ están fijos, se conoce como coeficiente de influencia de 


Las formas de modo de un sistema de varios grados de libertad son 


Las ecuaciones de movimiento de un sistema de varios grados de libertad se pueden expresar en 
función de los coeficientes de 


Las ecuaciones de Lagrange se expresan en función de coordenadas 
El valor de la delta de Kronecker (9;;) es 1 para todas las ¡ = j y para todas las ¡4 j. 
La matriz de rigidez de un sistema semidefinido es 


Un sistema de varios grados de libertad puede tener a lo sumo de cuerpo rígido. 


6.4 


Preguntas de repaso 579 


10. Cuando el vector de solución se indica como una combinación lineal de los modos normales como 
n 
x(1) = po qu(t) X (1) las coordenadas generalizadas q,(t) también se conocen como coeficientes 
al 


de participación de 
11. Cualquier conjunto de n vectores linealmente independientes en un espacio de n dimensiones se 
llama 


12. La representación de un vector de n dimensiones arbitrario como una combinación lineal de n 
vectores linealmente independientes se conoce como teorema de 


13. El análisis está basado en el teorema de expansión. 
14. El análisis modal básicamente las ecuaciones de movimiento. 


15. Los valores eigen de un sistema de varios grados de libertad forman un en el espacio 
de n dimensiones. 


16. La aplicación de las ecuaciones de Lagrange requiere la disponibilidad de expresiones. 
17. La ecuación en forma de determinante |[k] — w?[m]l = O, se conoce como ecuación 

18. La simetría de las matrices de rigidez y flexibilidad se debe al teorema de reciprocidad 

19. El teorema de reciprocidad de Maxwell establece que los coeficientes de influencia son 

20. La matriz de rigidez es positiva definida sólo si el sistema es 


21. Durante la vibración libre de un sistema no amortiguado, todas las coordenadas tendrán movi- 
miento 


22. En amortiguamiento proporcional, se supone que la matriz de amortiguamiento es una combina- 
ción lineal de las matrices de y 


Seleccione la respuesta más apropiada de entre las opciones dadas: 


1. La cantidad de frecuencias naturales distintas para un sistema de n grados de libertad puede ser 
a. 1 b. oo c.n 


2. La matriz dinámica [D] está dada por 
a. [£]-![m] b. [m]7![k] c. [k][m] 


3. La ortogonalidad de los modos implica 
a. XO0'[m]X0 = ( únicamente 
b. XO'[£]X0) = ( únicamente 
e XO [m]X0) =0yXO'[£]X0) =0 


4. La matriz modal, [X], está dada por 


a. [X]=|X0 xO) ... 3) 
xy” 
xa” 

b. [X] = 2 
0 

c. [X] = [k]*[m] 


5. La función de disipación de Rayleigh se utiliza para generar una 
a. matriz de rigidez 
b. matriz de amortiguamiento 
e. matriz de masa 
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6.5 


6. 


10. 


11. 


12. 


13. 


La ecuación característica de un sistema de n grados de libertad es 


a. una ecuación trascendental 
b. un polinomio de grado n 
c. una ecuación diferencial de orden n 


La frecuencia natural fundamental de un sistema es 
a. el valor máximo — b. el valor mínimo  c. cualquier valor 


El amortiguamiento negativo conduce a 


a. inestabilidad 
b. convergencia rápida 
c. oscilaciones 


El criterio de Routh-Hurwitz se puede utilizar para investigar 


a. la convergencia de un sistema 
b. las oscilaciones de un sistema 
Cc. la estabilidad de un sistema 


Las matrices de rigidez y flexibilidad están relacionadas como 
a. [k] = [a] b. [k] = [a]?! e. [k] = [a]? 


Un sistema para el cual [] es positiva y [m] es positiva definida se llama 


a. sistema semidefinido 
b. sistema positivo definido 
c. sistema indefinido 


[m]-ortogonalidad de vectores modales implica 


a. XO'[m]X0 =0 

b. XV [m]XW =0 

e. [X[m][X] = [o] 

Se puede utilizar el análisis modal de manera conveniente para determinar la respuesta de un sis- 
tema de varios grados de libertad 


a. sometido a condiciones forzadas arbitrarias 
b. sometido a condición de vibración libre 
e. implicando varios modos 


Correlacione los elementos de las dos columnas siguientes: 


dl E a. igual a cero produce los valores característicos 
XK [m]X b. igual a [co] cuando los modos son normalizados 
xXO'[ m]xX0) c. energía cinética del sistema 

XO'[m]X0 d. igual a cero cuando los modos son ortogonales 
[XX] [Xx] e. igual a la matriz dinámica [D] 

ES + [k]X f. energía de deformación del sistema 

[4] = w”[m]| g. igual al vector de fuerza aplicada F 

[x]7[m] h. sigual a uno cuando los modos son ortogonales 
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Sección 6.3 Uso de la segunda ley de Newton para derivar ecuaciones de movimiento 


6.1-6.5  Derive las ecuaciones de movimiento por medio de la segunda ley del movimiento de Newton, para 
cada uno de los sistemas que se muestran en las figuras 6.18 a 6.22. 


F(0) 10) 
—— — 


Lx Lo (0 Figura 6.18 


Le ! e 31 
4 4 
3k 
- a == D 
o A) 
8 Ly o Barra rígida, masa= 2m 
2m de 
S x1(0) 
* y 
O) 
m 
x2(0) 
y 
EXO ) 
Figura 6.19 8 
k 


UA —>+ 31 q 

Barra rígida, masa = 2m Polea, masa M 

k k E ? 5 

Pe 2 momento de 4 42 Y 

4 : inercia de masa J, x(0) 

xy (0) . | xa(0) ca O) 
ón ; ESC V 

x2(0) 
y ; 


5m y 
an de eN 0) 
* 
PXO y 


Figura 6.20 Figura 6.21 
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És An 
eS 
G, Kg L6 
L de 
Ko 
2 03 |1 
M,cos wtf 01 0, SA 
IES Ñ 
hl k 
A 
a h 
G, 
Cantidad de dientes en el engrane G;,=m,¡(¡=1a6) 
Momento de inercia de masa del engrane G,=1,(¡=1a6) Figura 6.22 


6.6 Un automóvil se modela como se muestra en la figura 6.23. Derive las ecuaciones de movimiento por 
medio de la segunda ley del movimiento de Newton. 


Masa = M, 
momento de inercia de masa= J¿ 


NN 
c, n= ka Ka Sl 1) 
F; 


ZZTITITITIITTT Figura 6.23 


6.7 Las ecuaciones de movimiento derivadas utilizando los desplazamientos de las masas xy, x, y xz como 
grados de libertad en la figura 6.12 (ejemplo 6.10) conducen a matrices de masa y rigidez simétricas 
en la ecuación (E.3) del ejemplo 6.10. Exprese las ecuaciones de movimiento, (E.3) del ejemplo 6.10, 
utilizando x¡, x, — Xx, y Xx3 — x, como grados de libertad en la forma: 


[m]y + [k]y =0 
donde 


yY=3 
Demuestre que las matrices de masa y rigidez resultantes [mm] y [k] son no simétricas. 


6.8 Un análisis de vibración simplificado de un avión considera los movimientos de rebote y cabeceo (figu- 
ra 6.24(a)). Para esto se utiliza un modelo compuesto de una barra rígida (correspondiente al fuselaje del 
avión) soportada por dos resortes (correspondientes a las rigidices de los trenes de aterrizaje principal y 
delantero) como se muestra en la figura 6.24(b). El análisis se puede realizar utilizando tres sistemas de 
coordenadas diferentes como se muestra en la figura 6.24(c)-(e). Derive las ecuaciones de movimiento 
en los tres sistemas de coordenadas e identifique el tipo de acoplamiento asociado con cada sistema de 
coordenadas. 
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E => 
G q - E v0 
=, pt 
14 |< b >| E: E. 
Kk[x — (a + b + c)6) k(x + c0) 
(e) 
Figura 6.24 
6.9 Considere el sistema de dos grados de libertad que se muestra en la figura 6.25 con m, =m, = 1 y 


k¡ = k, = 4. Las masas m, y m, se mueven sobre una superficie irregular para la cual las constantes de 
amortiguamiento viscoso se pueden suponer como c, = c, = 2. 


a. Derive las ecuaciones de movimiento del sistema. 


b. Encuentre las frecuencias y las formas de modo del sistema no amortiguado. 
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Y m OO — ma 


C1 


Figura 6.25 


6.10 Para un análisis simplificado de la vibración de un avión en la dirección vertical, se puede utilizar un 
modelo de tres grados de libertad, como se muestra en la figura 6.26. Las tres masas indican las masas 


de las dos alas (m, = mz = m) y el fuselaje (m, = 5m). Las rigideces k, = k, = k corresponden a las 
, . 3El 

dos alas, las cuales se pueden modelar como vigas en voladizo de modo que k; = k2 = k = Fi 

a. Derive las ecuaciones de movimiento del avión utilizando el modelo de tres grados de libertad. 

b. Utilizando las ecuaciones de movimiento derivadas en el inciso (a), encuentre las frecuencias y 


modos naturales del avión. Interprete los resultados. 


m m 
k¡=k ko =k 


(c) 


Figura 6.26 


6.11 En la figura 6.27 se muestra un modelo simplificado del tren de aterrizaje principal de un pequeño 
avión, con m, = 100 kg, m, = 5000 kg, k, = 10% N/m y k, = 106 N/m. 


a. Encuentre las ecuaciones de movimiento del sistema. 
b. Encuentre las frecuencias y formas de modo del sistema. 
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Masa del avión ——> m> r m> 
Rigidez del ko 
tren de aterrizaje Kk, 


Masa de la llanta m; 

Rigidez de la llanta Ky 8 
OTITTTITTTTTITTTT TT 

Pista de aterrizaje (a) (b) 


Figura 6.27 


Sección 6.4 Coeficientes de influencia 


6.12-6.17  Derive la matriz de rigidez de cada uno de los sistemas que se muestran en las figuras 6.18 a 6.23 
utilizando las coordenadas indicadas. 


6.18  Derive la matriz de flexibilidad del sistema que se muestra en la figura 5.39. 
6.19  Derive la matriz de rigidez del sistema que se muestra en la figura 5.39. 
6.20  Derive la matriz de flexibilidad del sistema que se muestra en la figura 5.42. 
6.21  Derive la matriz de rigidez del sistema que se muestra en la figura 5.42. 
6.22  Derive la matriz de masa del sistema que se muestra en la figura 5.42 


6.23 Encuentre los coeficientes de influencia de flexibilidad y rigidez del sistema torsional que se 
muestra en la figura 6.28. También escriba las ecuaciones de movimiento del sistema. 


ie DS (A 


La L£_ > 


S ta ad ke E tn ll no tá e 7 a 
S (CJ); (Gh), (GD); l (GDa 


A] | 


< L >< h >< L UB la >| 
Compresor Turbina Generador 
Ca) Ca) as) 

Figura 6.28 


6.24 Encuentre los coeficientes de influencia de flexibilidad y rigidez del sistema que se muestra en la 
figura 6.29. También derive las ecuaciones de movimiento del sistema. 


586 Capítulo 6 Sistemas de varios grados de libertad 


Figura 6.29 


6.25 El ala de un avión, figura 6.30(a), se modela como un sistema de masa concentrada de tres grados de 
libertad como se muestra en la figura 6.30(b). Derive la matriz de flexibilidad y las ecuaciones de mo- 
vimiento del ala suponiendo que todas las A; = A, (ED), = El, l; = l y que la raíz está fija. 


(b) 


Figura 6.30 


6.26 Determine la matriz de flexibilidad de la barra uniforme que se muestra en la figura 6.31. Ignore la masa 
de la viga comparada con las masas concentradas colocadas sobre la viga y suponga que todas las /, = 1. 


Y, 
% ts 0 
d a BB 
4 m> S 
Y my 
<—h, Ll > : la $ E 
Figura 6.31 Figura 6.32 


6.27  Derive las matrices de flexibilidad y rigidez del sistema de resorte-masa que se muestra en la figura 6.32 
suponiendo que todas las superficies que están en contacto están libres de fricción. 


6.28 Derive las ecuaciones de movimiento de la cuerda estirada que lleva tres masas, como se muestra en la 
figura 6.33. Suponga que los extremos de la cuerda están fijos. 


6.29 Derive las ecuaciones de movimiento del sistema que se muestra en la figura 6.34. 


S 

Figura 6.33 
6.30 
6.31 

6.32-6.36 
6.37 

Sección 6. 
6.38 

Sección 6. 
6.39 
6.40 
6.41 


Problemas 587 


3k 


pp 


y 


Figura 6.34 


Cuatro resortes idénticos, cada uno con una rigidez k, están dispuestos simétricamente a 90% uno 
de otro, como se muestra en la figura 2.65. Encuentre el coeficiente de influencia del punto de 
unión en una dirección arbitraria. 


Demuestre que la matriz de rigidez del sistema de resorte-masa que se muestra en la figura 6.3(a) 
es una matriz de banda a lo largo de la diagonal. 


Derive la matriz de masa de cada uno de los sistemas que se muestran en las figuras 6.18 a 6.22 
utilizando las coordenadas indicadas. 


El coeficiente de influencia de masa inverso b;, se define como la velocidad inducida en el punto i 
por un impulso unitario aplicado en el punto j. A partir de esta definición derive la matriz de masa 
inversa del sistema que se muestra en la figura 6.4(a). 


6 Coordenadas generalizadas y fuerzas generalizadas 


Para el edificio de cuatro pisos sometido a cortante que se muestra en la figura 6.35, no hay rota- 
ción de la sección horizontal al nivel de los pisos. Suponiendo que los pisos son rígidos y que la 
masa total está concentrada en los niveles de los pisos, derive las ecuaciones de movimiento del 
edificio utilizando (a) la segunda ley del movimiento de Newton y (b) las ecuaciones de Lagrange. 


7 Uso de las ecuaciones de Lagrange para derivar ecuaciones de movimiento 


Derive las ecuaciones de movimiento del sistema que se muestra en la figura 6.36 utilizando las 
ecuaciones de Lagrange con x y O como coordenadas generalizadas. 


Derive las ecuaciones de movimiento del sistema que se muestra en la figura 5.12(a), utilizando 
las ecuaciones de Lagrange con (a) x¡ y x, como coordenadas generalizadas, y (b) x y 9 como 
coordenadas generalizadas. 


Derive las ecuaciones de movimiento del sistema que se muestra en la figura 6.29 utilizando las 
ecuaciones de Lagrange. 
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Figura 6.35 Figura 6.36 


6.42  Derive las ecuaciones de movimiento del péndulo triple que se muestra en la figura 6.10 utilizan- 
do las ecuaciones de Lagrange. 


6.43 Cuando un avión (vea la figura 6.37(a)) experimenta vibraciones simétricas, el fuselaje se puede 
idealizar como una masa central concentrada M) y las alas se pueden modelar como barras rígidas 
con masas M en sus extremos, como se muestra en la figura 6.37(b). La flexibilidad entre las alas 
y el fuselaje se puede representar por medio de dos resortes torsionales de rigidez k, cada uno. (a) 
Derive las ecuaciones de movimiento del avión, utilizando las ecuaciones de Lagrange con x y 6 
como coordenadas generalizadas. (b) Encuentre las frecuencias y modos naturales del avión. (c) 
Encuentre la constante de resorte torsional para que tenga la frecuencia natural de vibración, en 
modo torsional, mayor que 2 Hz cuando M, = 1000 kg, M = 500 kg y! = 6 m. 


(b) 


Figura 6.37 


6.44-6.48 Use las ecuaciones de Lagrange para derivar las ecuaciones de movimiento de cada uno de los 
sistemas que se muestran en las figuras 6.18 a 6.22. 
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Sección 6.9 Problema de valor eigen 


6.49 


6.50 


Formule el problema de valor eigen del ejemplo 6.11 en función de las coordenadas q, = X¡, 47 = X)—X¡ 
y 43 = X3—X>, y Solucione el problema resultante. Compare los resultados obtenidos con los del ejemplo 
6.11 y saque conclusiones. 


Derive la ecuación de frecuencia del sistema que se muestra en la figura 6.29. 


Sección 6.10 Solución del problema de valor eigen 


6.51 


6.52 


6.53 


6.54* 


6.55 


6.56 


6.57 


6.58 


6.59 


6.60 


Encuentre las frecuencias y formas de modo del sistema que se muestra en la figura 6.6(a) cuando 
k, = k,k, = 2k, kz = 3k, m, = m, m, = 2m, y mz = 3m. Trace las formas de modo. 


Formule la ecuación matricial y determine los tres modos principales de vibración para el sistema que 
se muestra en la figura 6.6(a) con k, = 3k, k, = kz = k, m, = 3m y m, = mz = m. Verifique la ortogo- 
nalidad de los modos determinados. 


Encuentre las frecuencias naturales del sistema que se muestra en la figura 6.10 con !, = 20 cm, l, = 
30 cm, l¿ = 40 cm, m, = 1 kg,m, = 2 kg y mz = 3 kg. 


(a) Encuentre las frecuencias naturales del sistema que se muestra en la figura 6.31 con m, = m, = my 

m y l, = l, = l¿ = l, = 1/4. (b) Encuentre las frecuencias naturales de la viga cuando m = 10 kg, l = 
0.5 m, la sección trasversal es una sección circular sólida con diámetro de 2.5 cm y el material es acero. 
(c) Considere utilizar una sección transversal rectangular hueca, rectangular sólida, o circular hueca 
para la viga, para lograr las mismas frecuencias naturales que en (b). Identifique la sección transversal 
correspondiente al peso mínimo de la viga. 


La ecuación de frecuencia de un sistema de tres grados de libertad está dada por 


Encuentre las raíces de esta ecuación. 


Determine los valores eigen y vectores eigen del sistema que se muestra en la figura 6.29, con k¡ = k, 
ki =k¿=kym, =M, = M3 =M. 


Encuentre las frecuencias y formas de modo del sistema que se muestra en la figura 6.29 para k, = k, 
kz = k¿= k,m, = 2m,m, = 3m y m;, = 2m. 


Encuentre las frecuencias naturales y modos principales del péndulo triple que se muestra en la figura 
6.10, suponiendo que l, =l, =l¿=lym, = m, = mz = mM. 


Encuentre las frecuencias y modos naturales del sistema considerado en el problema 6.27 con m, = m, 
m, =2m,m3 =M,k¡ = k, = k y kz = 2k. 


Demuestre que las frecuencias naturales del sistema que se muestra en la figura 6.6(a) con k, = 3Kk, 


ko = kz = k,m, = 4m, m, = 2m y m;, = m, son w, = 0.46 Vk/m, w, = Wk/m, y 0, = 1.34 Vk/m. 


Encuentre los vectores eigen del sistema. 


* El asterisco indica un problema sin respuesta única. 
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6.61 


6.62 


6.63 


6.64 


6.65 


Encuentre las frecuencias naturales del sistema considerado en el problema 6.28 con m, = 2m, m, = mM, 
m3=3myl=L=bL=1Ll=l. 


Encuentre las frecuencias naturales y modos principales del sistema torsional que se muestra en la figu- 
ra 6.28 para (GJ); = GJ,i1=1,2,3,4, Ja =Jp=Ja =Jy4=b=b=4u=1 


La matriz de masa [m] y la matriz de rigidez [k] de una barra uniforme son 


Al 10.0 ZAE 1 —1 0 
[m] = E 0.2.0 yo Ml= HA -1 2-1 
0 0 1 oO —1 1 


donde p es la densidad, A es el área de sección transversal, E es el módulo de Young y / es la longitud 
de la barra. Encuentre las frecuencias naturales del sistema al buscar las raíces de la ecuación caracte- 
rística. Incluso encuentre los modos principales. 


La matriz de masa de un sistema vibrador 


1.0.0 
[m =|0 2 0 
0 0 1 
y los vectores eigen por 
1 1 0 
17, Mts y 1 
1 1 2 


Encuentre la matriz modal [m]-ortonormal del sistema. 


Para el sistema que se muestra en la figura 6.38, (a) determine el polinomio característico A(w? ) = 
detl [k] — «?[m]|; (b) trace A(w?) desde w? = 0 hasta w2 = 4.0 (aplicando incrementos Aw? = 0.2), y 
(c) encuentre oí, 00%, y 0. 


SN XxN Figura 6.38 


6.66 


6.67 


6.68 


6.69 


6.70 


Problemas 591 


(a) Se sabe que dos de los vectores eigen de un sistema vibratorio deben ser 


0.2754946 0.6916979 
0.3994672 y 0.2974301 
0.4490562 — 0.3389320 


Compruebe que éstos son ortogonales con respecto a la matriz de masa 
1.0.0 
[m]=|0 2 0 
0.0 3 


Encuentre el vector eigen [m]-ortogonal restante. (b) Si la matriz de rigidez del sistema está dada por 


6 -4 0 
2-4 10 0 
0 0 6 


determine todas las frecuencias naturales del sistema, utilizando los vectores eigen del inciso (a). 
Encuentre las frecuencias naturales del sistema que se muestra en la figura 16.18 para m, = m,i=1,2,3. 


Encuentre las frecuencias naturales del sistema que se muestra en la figura 6.19 conm = 1kg,/= 1 m, 
k = 1000 N/m y c = 100 N-s/m. 


Considere el problema de valor eigen 


donde 
2 =1 0 1.0.0 
[k])=k| -=1 2 -—1 y [mj=m 0 1 0 
O: =1 1 0. 0 1 


Encuentre las frecuencias naturales buscando las raíces de la ecuación característica 


Compare sus resultados con los obtenidos en el ejemplo 6.11. 


Encuentre los valores eigen y los vectores eigen de la siguiente matriz: 


a- [2] 


Sugerencia: El problema de valor eigen asociado con la matriz [A] se define como 
[La] — A1]]IX =0 


donde A es el valor eigen y X es el vector eigen. 
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6.71 


6.72 


6.73 


Considere el problema de valor eigen 


donde 


Encuentre las frecuencias y las formas de modo del sistema: 


a. resolviendo la ecuación 
[[m]"[4] — eA1]]X =0 

b. resolviendo la ecuación 
[-a*[J[m] + [1]]X = 0 


Compare los dos conjuntos de resultados y explique sus observaciones. 


Considere el problema de valor eigen 


elo ls ls 


a. Encuentre las frecuencias naturales y las formas de modo del sistema. 


b. Cambie las coordenadas en la ecuación (E.1) como X, = Y, y X, = 3Y, y exprese el problema de 


: e j >? Y, y A 
valor eigen en función del vector eigen Y = y, (> resuélvalo, y encuentre las frecuencias natura- 
2 


les y las formas de modo. 


Cc. Compare los resultados encontrados en los incisos (a) y (b) y proponga sus observaciones. 


Considere el problema de valor eigen 
A[m]X = [k]X (E.1) 


donde 


donde 
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se llama matriz de rigidez normalizada. Determine la matriz de rigidez normalizada de masa y úsela 
para hallar los vectores eigen ortonormales del problema formulado en la ecuación (E.1). 


Sugerencia: La raíz cuadrada de una matriz diagonal [m] de orden n, está dada por 


Vamo tes 0 


0 << Vian 
6.74 Una matriz definida positiva simétrica, como la matriz de masa de un sistema de varios grados de 


libertad [m], se puede expresar como el producto de una matriz triangular inferior, [£], y una matriz 
triangular superior [L]7, como 


[m] = [L][LY (E.1) 


utilizando un procedimiento conocido como método de Choleski [6.18]. Para una matriz de orden 
3 X 3, la ecuación (E.1) se escribe como 


Mi Mo M3 Ej 0 0 | £u La Lx 
my Ma Mal|=|L3 Loa 0 0. Ly La (E.2) 
M3 M3 M3 La La L3l_ 0 0. Lx3 


Multiplicando las matrices del lado derecho de la ecuación (E.2) e igualando cada uno de los elementos 
de la matriz 3 X 3 resultante al elemento correspondiente de la matriz del lado izquierdo de la ecuación 
(E.2), se puede identificar la matriz [£]. Utilizando este procedimiento, descomponga la matriz 


4 2 1 
[m]=|2 6 2 
ll. 2 


en la forma [£][L]7. 


Sección 6.12 Sistemas no restringidos 


6.75 Encuentre las frecuencias naturales y las formas de modo del sistema que se muestra en la figura 6.14 
con m, = Mm, m, = 2m, m3 = 3m y k, = k, = k. 


6.76 Encuentre la matriz modal para el sistema semidefinido que se muestra en la figura 6.39 para J, = J, = 
J3 = Jo Ki) = Kp y Kg =2k,. 


Ja, 0, Figura 6.39 
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Sección 6.13 Vibración libre de sistemas no amortiguados 


6.77 


6.78 


6.79 


6.80 


6.81 


6.82 


6.83 


6.84 


6.85 


Encuentre la respuesta de vibración libre del sistema de resorte-masa que se muestra en la figura 6.29 
para k, =k(i = 1,2,3, 4), m, = 2m,m, = 3m y mz = 2m para las condiciones iniciales x,(0) = x¡p y 


Encuentre la respuesta de vibración libre del péndulo triple que se muestra en la figura 6.10 
para l; = 1 (i = 1,2,3) y m; = m (i = 1, 2, 3) para las condiciones iniciales 0,(0) = 6,(0) = 0, 
03(0) = 030, 0;(0) =0 (í = 1,2, 3). 


Encuentre la respuesta de vibración libre de la cuerda tensada que se muestra en la figura 6.33 para 
m, = 2m, m, = m, m3 = 3m y l; = 1 (i = 1,2, 3, 4). Suponga las condiciones iniciales como x,(0) = 
x3(0) =0, x2(0) —= X20> xi(0) =0 (í = 1,2, 3). 


Encuentre la respuesta de vibración libre del sistema de resorte-masa que se muestra en la figura 6.6(a) 
para k, = k, k, = 2k, kz = 3k, m, = m, m, = 2m y m3 = 3m correspondiente a las condiciones iniciales 
x1(0) = x10, xi(0) = O(i = 1,2,3), y x2(0) = x3(0) =0. 


Encuentre la respuesta de vibración libre del sistema de resorte-masa que se muestra en la figura 6.32 
para m, = m, m, = 2m y mz = 3m, k, = k, = k y kz = 2k correspondiente a las condiciones iniciales 
x3(0) = x30, y x1(0) = x2(0) = x3(0) = x1(0) = x2(0) =0. 


En el sistema de carros de carga que se muestra en la figura 6.14, el primer carro adquiere una velocidad 
Xy debido a un impacto. Encuentre la vibración libre resultante del sistema. Suponga m, = m (i= 1,2, 3) 
y k¡ =k,=k. 


Encuentre la respuesta de vibración libre de un sistema de tres grados de libertad regido por la ecuación 


1.0.0 2 1 0 
10) 0 1 O|X()+100| -1 2 -1|x()=0 
0.0 1 0 1 


Suponga las condiciones iniciales como x,(0) = 0.1 y x,(0) = 0; í = 1,2,3. 
Nota: En los ejemplos 6.11 y 6.12 se dan las frecuencias naturales y formas de modo del sistema. 


Utilizando el análisis modal, determine la respuesta de vibración libre de un sistema de dos grados de 
libertad con las siguientes ecuaciones de movimiento 


con las condiciones iniciales 


Considere las ecuaciones de vibración libre de un sistema no amortiguado de dos grados de libertad: 


PE 


6.86 


6.87 


6.88 
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a. Encuentre los vectores eigen ortonormales por medio de la matriz de rigidez de masa normalizada. 


b. Determine las coordenadas principales del sistema y obtenga las ecuaciones modales. 


Para el sistema de dos grados de libertad considerado en el problema 6.85, encuentre la respuesta de 
vibración libre x,(t) y x,(t), por medio de la ecuación modal derivada en el problema 6.85 para las si- 
guientes condiciones iniciales: x¡(0) = 2, x2(0) = 3, x1(0) = x2(0) = 0. 

Encuentre la respuesta de vibración libre del modelo de avión de tres grados de libertad considerado en 
el problema 6.10 para los siguientes datos: m = 5000 kg, 1 =5 m, E = 7 Gpa, | = 8 X 1076 mí. Su- 
ponga que las condiciones iniciales corresponden a las de una ráfaga de viento, lo que da por resultado 


x¡(0) =0, x2(0) = 0.1 m, x3(0) =0, x,(0) = x2(0) e X3 =0. 


La solución de vibración libre de un sistema de dos grados de libertad se determina resolviendo la 
ecuación 


[m]x + [k]x = 0 (E.1) 


> xi 2d mm a 
con x = a ? utilizando las condiciones iniciales 
X2 


zos 

Si w, y w, son las frecuencias naturales y u u, son las formas de modo del sistema obtenidas a partir 
1 Y 0 1 2 

de la ecuación característica 


[[m]s? + [k]]u = 0 (E2) 


y 
con s = +0), +w) (raíces características), la solución de la ecuación (E.1), x(1), se puede hallar como 
una combinación lineal de diferentes soluciones como: 


x(1): Ciuje io + Canje 9! + Canje 22 + Cue or (E.3) 
donde C,, i = 1, 2, 3, 4, con constantes. Demuestre que la solución se puede expresar, en forma equiva- 
lente, como 

x(1) = Aj sen(w;f + d)u; + A, sen (wtf + d>)u (E4) 


donde A, A», $, y Q, son constantes. 


Sección 6.14 Vibración forzada de sistemas no amortiguados mediante análisis modal 


6.89 Determine las amplitudes de movimiento de las tres masas de la figura 6.40 cuando se aplica una fuerza 


armónica F(t) = F, sen wt a la masa inferior izquierda con m = 1 kg, k = 1000 N/m, F =5Nyw= 
10 rad/s utilizando el método de superposición de modo. 
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Fl 


a 


1) 


Figura 6.40 


6.90 


(a) Determine las frecuencias naturales y las formas de modo del sistema torsional que se muestran en la 
figura 6.11 para k,, = k, = k,3 = k, y J, = J, = 43 = 4. (b) Si un par de torsión Mx(t) = My cos ot, con 
My = 500 N-m y w = 100 rad/s, actúa en el generador (J3), encuentre la amplitud de cada componente. 
Suponga M,, = M, = 0, k, = 100 N-m/rad y Jy = 1 kg-m?. 


Con los resultados de los problemas 6.24 y 6.56, determine la matriz modal [X] del sistema que se 
muestra en la figura 6.29 y derive las ecuaciones de movimiento desacopladas. 


Se puede obtener una solución aproximada de un sistema de varios grados de libertad siguiendo el mé- 
todo de aceleración de modo. De acuerdo con este método, las ecuaciones de movimiento de un sistema 
no amortiguado, por ejemplo, se expresan como 


=[x] UF — [m]%) (E.1) 


Es , 
y Xx se representa con los primeros r modos (r < n) como 


x =[X] 4 (E2) 


nXl nXr rXl 


Puesto que ([k] — o Im])XO = 0. La ecuación (E.1) se escribe como 


r 


xo) = 197) — Y ESTO E3) 


(al i 


Encuentre la respuesta aproximada del sistema descrito en el ejemplo 6.19 (sin amortiguamiento), uti- 
lizando el método de aceleración de modo con r = 1. 


Determine la respuesta del sistema en el problema 6.51 a las condiciones iniciales x,(0) = 1, x,(0) = 0, 
x2(0) = 2,x2(0) = 1,x3(0) = 1, y x3(0) = —1. Supongak/m = 1. 


6.94 


6.95 
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Demuestre que las condiciones iniciales de las coordenadas generalizadas q,(t) se pueden expresar en 
función de las correspondientes de las coordenadas físicas x,(t) en el análisis modal como 


3(0) = [X"[m]x(0). — 3(0) = [X7[m]x(0) 


En la figura 6.41 se muestra un modelo simplificado de una bicicleta con su ciclista. Encuentre el mo- 
vimiento vertical del ciclista cuando la bicicleta pasa por un desnivel en la carretera, como se muestra 
en la figura. 


| m, = 80 kg 


(ciclista) 
k¡ = 100 kN/m 
Xx (asiento) 
(bicicleta) 
k, = 50 kN/m 
(llantas) 
7 
% 0.05 m 
7777, ZITTTRA E 
Figura 6.41 
6.96 Encuentre la respuesta del péndulo triple que se muestra en la figura 6.10 para /, = 0.5 m (i = 1, 2, 3) 


6.97 


6.98 


y m; = 1 kg (i = 1, 2, 3) cuando se aplica un momento en la forma de un pulso rectangular de 0.1 N-m 
de magnitud y 0.1 s de duración a lo largo de la dirección de 93. Suponga que el péndulo está en reposo 
en el instante £ = 0. 


Encuentre la respuesta del sistema de resorte-masa que se muestra en la figura 6.6(a) para k, = k, k, = 
2k, k¡ = 3k, m, = m, m, = 2m y m3 = 3m con k = 10* N/m y m = 2 kg cuando se aplica una fuerza 
en la forma de un pulso rectangular de 1000 N de magnitud y 0.25 s de duración a la masa m, en la 
dirección de x;. 


x=f(0) 


Considere un sistema de dos grados de libertad con la ecuación de movimiento [m]x + [K] 


[ro 28 -2 Fra JT) 
m3! Al m=|3 al y 700) 


a. Derive las ecuaciones modales para la respuesta de vibración forzada del sistema. 


b. Determine las condiciones que deben satisfacer f, (1) y £,(t) para que puedan influir en ambos modos. 


Sección 6.15 Vibración forzada de sistemas viscosamente amortiguados 


6.99 


Encuentre la respuesta de estado estable del sistema que se muestra en la figura 6.17 con k, = k, = kz = 
K4 = 100 N/m, c, = Cc, = (3 = C4= 1 N-s/m, m,; = m, = mz = 1 kg, F¡(1) = F¿Cos vt, Fy = 10N y 
w= 1 rad/s. Suponga que el resorte k, y el amortiguador c, están conectados aun murorígido porel extremo 
derecho. Use el método de impedancia mecánica descrito en la sección 5.6 para obtener la solución. 
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6.100 El ala de un avión, figura 6.42(a), se modela como un sistema de masa concentrada de doce grados de 


libertad como se muestra en la figura 6.42(b).Los primeros tres modos naturales, obtenidos experimen- 
talmente, se dan a continuación. 


Grados de libertad 


2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 


0.126 0.249 0.3369 0.483 0.589 0.686 0.772 0.846 0.907 0.953 0.984 1.000 
0.0 -0.375 —0.697 —0.922 —1.017 —(0.969 0.785 —0.491 0.127 0.254 0.599 0.860 1.000 
0.618 1.000 1.000 0.618 0.000 —0.618 1.000 —1.000 —0.618 0.000 0.618 1.000 


een 


X1 X2 M3 Xg X5 Xg X7 Xg Xg X10%11 412 


Figura 6.42 


Las frecuencias naturales correspondientes alos tres modos son w, = 225 rad/s, w, = 660 rad/s y wz = 
1100 rad/s. Si el fuselaje de un avión se somete a un movimiento vertical conocido xp(t), derive las 
ecuaciones desacopladas para determinar la respuesta dinámica del ala representándola como una com- 
binación lineal de los primeros tres modos normales. Sugerencia: La ecuación de movimiento del ala 
del avión se escribe de modo parecido a la ecuación (3.64) como 


[m]X + [c]x + [£]% = —xo[m]ú; 


donde ; = [1,0,0, ..., 0)” es un vector unitario. 
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Sección 6.17 Ejemplos resueltos utilizando MATLAB 


6.101 Utilizando MATLAB, encuentre los valores y vectores eigen con matrices de masa y rigidez dadas en 
el ejemplo 6.13. 


6.102 Utilizando MATLAB, encuentre y trace la respuesta de vibración libre del sistema descrito en el proble- 
ma 6.79 con los siguientes datos: xy = 0.5, P = 100, / =5,m = 2. 


6.103 Utilizando la función ode23 de MATLAB, encuentre y trace la respuesta de vibración forzada del 
sistema descrito en el problema 6.89. 


6.104 Utilizando la función roots de MATLAB, encuentre las raíces de la siguiente ecuación: 
fo) =12-2=0 


6.105 Encuentre la respuesta de vibración forzada de un sistema viscosamente amortiguado de tres grados de 
libertad con ecuaciones de movimiento: 


1.0.0 3-1 0 73 0 5 cos 21 
100 2 O|X()+5|-1 4 -3|X() +20 -3 5 -2|X(r)=30 
0.0 3 0. -3 3 0-2 2 0 


Suponga condiciones iniciales cero. 


6.106 Utilizando la función ode23 de MATLAB, resuelva el problema 6.99 y trace x,(£), x,(1) y x3(0. 


6.107 Utilizando el programa Program” .m, genere el polinomio característico correspondiente a la matriz 


6.108 Utilizando el programa Program8 .m, encuentre la respuesta de estado estable de un sistema de tres 
grados de libertad con los siguientes datos: 


w1 = 25.076 rad/s, w) = 53.578 rad/s, w3 = 110.907 rad/s 

€; = 0001,  ¡=1,2,3 
41.4 0 0 1 1.0 1.0 

[m] =| 0 388 0 |,  [ev]=|1303 0.860  —1.000 
0 0 25.88 1.947  —1.685 0.183 
E(0) 5000 cos 5 £ 

F(0) =% EX? =3 10000 cos 101 


EX(0) 20000 cos 20 1 


600 Capítulo 6 Sistemas de varios grados de libertad 


6.109 Encuentre y trace la respuesta x,(t) y x,(t), de un sistema con las siguientes ecuaciones de movi- 


miento: 
E E] le E E li (8) 
E : + = sen 21 (E.1) 
o 211% -06 03 [li => Ello 0 


utilizando las condiciones iniciales: 


Resuelva numéricamente las ecuaciones diferenciales (E.1), utilizando una función MATLAB ade- 
cuada. 


6.110 Escriba un programa de computadora para determinar los vectores eigen mediante los valores eigen 
conocidos en la ecuación (6.61). Encuentre las formas de modo del problema 6.57 aplicando este pro- 
grama. 


6.111 Escriba un programa de computadora para generar la matriz [m)]-modal ortogonal [X]. El programa 
deberá aceptar la cantidad de grados de libertad, los modos normales y la matriz de masa como datos de 
entrada. Resuelva el problema 6.64 aplicando este programa. 


6.112 Las ecuaciones de movimiento de un sistema no amortiguado en unidades SI están dadas por 


2.00 16 -—8 0 10 sen wtf 
0 2 O|X+|-8 16 -8|x= 0 
0.0 2 0 -—8 16 0 


Aplicando la subrutina MODAL, encuentre la respuesta de estado estable del sistema cuando w = 
5 rad/s. 


6.113 Encuentre la respuesta del sistema en el problema 6.112 al variar w entre 1 y 10 rad/s en incrementos de 
1 rad/s. Trace las gráficas que muestren las variaciones de las magnitudes de los primeros picos de x;(0), 
¡= 1,2, 3 con respecto a w. 


6.114 Encuentre las frecuencias naturales de vibración y los modos de forma correspondientes de la viga que 
se muestra en la figura 6.9 utilizando la matriz de masa 


m0 0 1.0.0 
[m]=| 0 m 0|=mj0 1 0 
0 0. m3 0. 0 1 


y la matriz de flexibilidad dada por la ecuación (E.4) del ejemplo 6.6. 
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Proyecto de diseño 


6.115 Una pesada máquina herramienta instalada en el primer piso de un edificio, figura 6.43(a), se ha mo- 
delado como un sistema de tres grados de libertad como se indica en la figura 6.43(b). (a) Para k, = 
5000 Ib/pulg, k, = 500 Ib/pulg, kz = 2000 Ib/pulg, c, = cz = c3 = 10 1b-seg/pulg, m;= 50 Ib-seg?/pulg, 
m, = 10 lb-seg2/pulg, m, = 2 lb-seg?/pulg, y F(t) = 1000 cos 60f, lb, encuentre la vibración de estado 
estable del sistema utilizando el método de impedancia mecánica descrito en la sección 5.6. (b) Si la 
respuesta máxima del cabezal de la máquina herramienta (x3) se tiene que reducir 25%, ¿cómo deberá 
cambiar la rigidez del montaje (k,)? (c) ¿Hay alguna forma mejor de lograr el objetivo mencionado en 
(b)? Proporcione los detalles. 


-— Cabezal de la 
máquina herramienta 


(masa equivalente, m,) 
po — F(t), fuerza de corte 
L¿— Base de la 

máquina 


herramienta (mas 
equivalente, m,) 


(masa equivalente, my) 


(a) 


F(t) 
4 x3(1) 


rd 


Cabezal de la máquina < Kk3 
herramienta 


HO 
ME 
[ul 
5 

S 


Base y 
montaje 


Piso + 
3 [4] c1 
IT é% 


> 
159) 
| 
[MN 
a 
159) 
e 
Ss 
SS 
= 
A 


Figura 6.43 


CAPÍTULO 7 


Determinación de frecuencias 


y modos naturales 


John William Strutt, 
Lord Rayleigh 
(1842-1919) 


Físico inglés, se desempeñó como profesor de física experimental en la Universidad 
de Cambridge, fue profesor de filosofía natural en la Royal Institution de Londres, 
presidente de la Royal Society y rector de la Universidad de Cambridge. Sus tra- 
bajos en Óptica y acústica son muy conocidos, y su obra Theory of Sound (1877) 
se considera una referencia obligada aun en la actualidad. Al método de comparar 
frecuencias naturales de vibración aproximadas de cuerpos vibratorios aplicando un 
método de energía se le conoce como “Método de Rayleigh”. (Cortesía de Applied 


Mechanics Review). 
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7.1 


Introducción 603 


En este capítulo se describen varios métodos de determinar las frecuencias naturales y modos natu- 
rales de sistemas de varios grados de libertad. Específicamente, se presentan la fórmula de Dunker- 
ley, el método de Rayleigh, el método de Holzer, el método de iteración matricial y el método de 
Jacobi. La derivación de la fórmula de Dunkerley se basa en que las altas frecuencias naturales de la 
mayoría de los sistemas son grandes comparadas con sus frecuencias fundamentales. Proporciona 
un valor, siempre menor que el valor exacto, de la frecuencia fundamental. El método de Rayleigh, 
cuyo origen es el principio de Rayleigh, también da un valor aproximado de la frecuencia natural 
fundamental, el cual siempre es mayor que el valor exacto. Se hace una comprobación del cociente 
de Rayleigh y su permanencia en la proximidad de un valor eigen. También se demuestra que el 
cociente de Rayleigh nunca es menor que el primer valor eigen y nunca mayor que el valor eigen 
más alto. Se presenta el uso de la curva de deflexión estática para estimar las frecuencias naturales 
fundamentales de vigas y flechas siguiendo el método de Rayleigh. El método de Holzer, basado 
en un esquema de prueba y error, se presenta para encontrar las frecuencias naturales de sistemas 
no amortiguados, amortiguados, semidefinidos o sistemas torsionales y traslacionales ramificados. 
Se estudia el método de iteración matricial y sus extensiones para hallar las frecuencias naturales 
mínimas, máximas e intermedias. Se proporciona una comprobación de la convergencia del método 
a la frecuencia mínima. Se describe el método de Jacobi, el cual encuentra todos los valores eigen 
y vectores eigen de matrices simétricas reales. Se define el problema de valor eigen estándar y se 
presenta el método de derivarlo a partir del problema de valor eigen general, basado en el método 
de descomposición de Choleski. Por último, se ilustra el uso de MATLAB para hallar los valores 
eigen y vectores eigen de sistemas de varios grados de libertad con varios ejemplos numéricos. 


Objetivos de aprendizaje 
Al terminar este capítulo, usted deberá ser capaz de realizar lo siguiente: 


e Encontrar la frecuencia fundamental aproximada de un sistema compuesto en función de las 
frecuencias naturales de las partes componentes aplicando la fórmula de Dunkerley. 

e Entender el principio de Rayleigh y las propiedades del cociente de Rayleigh, así como 
calcular la frecuencia natural fundamental de un sistema aplicando el método de Rayleigh. 

e Encontrar las frecuencias naturales aproximadas de vibración y los vectores modales según 
el método de Holzer. 

e Determinar las frecuencias mínima, intermedia y máxima de un sistema por medio del 
método de iteración matricial y sus extensiones (utilizando el procedimiento de deflación 
matricial). 

e Encontrar todos los valores eigen y los vectores eigen de un sistema de varios grados de 
libertad utilizando el método de Jacobi. 

e Convertir un problema de valor eigen general en un problema de valor eigen estándar basado 
en el método de descomposición de Choleski. 

e Resolver problemas de valor eigen utilizando MATLAB. 


En el capítulo anterior, las frecuencias naturales (valores eigen) y los modos naturales (vectores el- 
gen) de un sistema de varios grados de libertad se hallaron al establecer el determinante caracterís- 
tico igual a cero. Aunque éste es un método exacto, la expansión del determinante característico y 
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la solución de la ecuación polinomial de grado enésimo resultante para obtener las frecuencias 
naturales pueden volverse bastante tediosas para grandes valores de n. Se han desarrollado varios 
métodos analíticos y numéricos para calcular las frecuencias y modos naturales de sistemas de va- 
rios grados de libertad. En este capítulo analizaremos la fórmula de Dunkerley, el método de Ray- 
leigh, el método de Holzer, el método de iteración matricial y el método de Jacobi. La fórmula de 
Dunkerley y el método de Rayleigh son útiles sólo para estimar la frecuencia natural fundamental. 
El método de Holzer es en esencia un método tabular que se puede utilizar para hallar soluciones 
parciales o totales de problemas de valor eigen. El método matricial encuentra una frecuencia na- 
tural a la vez, por lo general comenzando desde el valor más bajo. Por tanto, el método se puede 
terminar después de hallar el número requerido de frecuencias naturales y modos naturales. Cuando 
se requieran todas las frecuencias y modos naturales, se puede utilizar el método de Jacobi, el cual 
encuentra todos los valores eigen y vectores eigen de manera simultánea. 


La fórmula de Dunkerley provee el valor aproximado de la frecuencia fundamental de un sistema 
compuesto en función de las frecuencias naturales de sus partes componentes. Se deriva aprove- 
chando que las altas frecuencias naturales de la mayoría de los sistemas vibratorios son grandes 
comparadas con sus frecuencias fundamentales [7.1-7.3]. Para derivar la fórmula de Dunkerley, con- 
sidere un sistema general de n grados de libertad cuyos valores eigen se pueden determinar resol- 
viendo la ecuación de frecuencia (6.63): 


- [1] + [a][m]| =0 (7.1) 


Para un sistema de masa concentrada con una matriz de masa diagonal, la ecuación (7.1) se escribe 
como 


1 0 0 d11 a12 din mi 0 0 

110 1 0 a a a 0.  m 0 

li 7 22 2n 2 =0 
w 
0.0. +++ 1 An Am “o ami 0 O. += Ma 
es decir, 
1 
23 + a3mM3 412M) 41M 
47M; ( A cam) 427/M 
; =0 (12) 


1 
Ay1M1] 42M LN (- 2 + AnpMn 


7.2 Fórmula de Dunkerley 605 


La expansión de la ecuación (7.2) conduce a 


HAS 

el _. 

dina 1 
| 


1 n—-1 
(amy + 47M) + :: + A) (5) 


+ (a11422MM> + 411433M(M3 + +++ + Ap-1 9-10 o9Mp-1My 
1 n-2 
— 41249MMa — 0 A A E 
0%) 
eE (7.3) 


Ésta es una ecuación polinomial de grado enésimo en (1/2). Si las raíces de la ecuación (7.3) se 
indican como 1/w%, 1/a3,..., 1/«2. Por lo tanto 


Sit A =0 (7.4) 
w? w 0 w? w? : 


Úl 
GATA A AM; + 39M) + **: E ApoMy (7.5) 
wÍ (02 0, 


En la mayoría de los casos, las frecuencias altas w,, 3, ..., , SOn considerablemente más grandes 
que la frecuencia fundamental w,, y por lo tanto 


¡=2,3,...,n 


Por lo tanto, la ecuación (7.5) se puede escribir aproximadamente como 


1 
5 S 41M] + 422M) + *** + OnpMy (7.6) 

w] 
Esta ecuación se conoce como fórmula de Dunkerley. La frecuencia fundamental proporcionada 
por la ecuación (7.6) siempre será menor que el valor exacto. En algunos casos convendrá más 
volver a escribir la ecuación (7.6) como 


hot (0.7) 


donde w,, = (1 /a;m,)!/2 = (k;¡/m,)!/? indica la frecuencia natural de un sistema de un solo grado de 
libertad compuesto de la masa mm, y el resorte de rigidez k;,, i = 1, 2, ..., n. El uso de la fórmula 
de Dunkerley para determinar la frecuencia mínima de sistemas elásticos se presenta en las refe- 
rencias [7.4, 7.5]. 
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[=== + 
Ejemplo 7.1 


Frecuencia fundamental de una viga 


7.3 


Calcule la frecuencia natural fundamental de una viga simplemente apoyada que carga tres masas idénticas 
equidistantes, como se muestra en la figura 7.1. 


Solución: Los coeficientes de influencia de flexibilidad (vea el ejemplo 6.6) requeridos para la aplicación de 
la fórmula de Dunkerley están dados por 


3 P LP 


a e TE E.1 
S6EL “2 "ABE Ned 


411 = A33 


Utilizando m, = m, = m3= m, la ecuación (7.6) resulta 


O PE O ME mé 0049977 PE 
wi? 1256" 48 256) El El 


El 
oy 5 475375, 
E 


|El 
Este valor se compara con el valor exacto de la frecuencia fundamental 4.9326 E (vea el problema 6.54) 
ml 


m; m> my 


A 


En 
A A TN E 
A Ed 


Figura 7.1 Viga que carga masas. 


El método de Rayleigh se presentó en la sección 2.5 para hallar las frecuencias naturales de siste- 
mas de un solo grado de libertad. El método se puede ampliar para encontrar el valor aproximado 
de la frecuencia natural fundamental de un sistema discreto.! El método está basado en el principio 
de Rayleigh, el cual se puede enunciar como sigue [7.6]: 


La frecuencia de vibración de un sistema conservador vibratorio 
respecto a una posición de equilibrio tiene en valor estacionario de 

un modo natural. Este valor estacionario, de hecho, es un valor mínimo 
en la proximidad del modo natural fundamental. 


Ahora derivaremos una expresión para el valor apropiado de la primera frecuencia natural de 
un sistema de varios grados de libertad de acuerdo con el método de Rayleigh. 


1El método de Rayleigh para sistemas continuos se presenta en la sección 9.7 del sitio web de este libro. 


7.3.1 


Propiedades 
del cociente 
de Rayleigh 
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Las energías cinética y potencial de un sistema discreto de n grados de libertad se expresan como 
2 [m]x (7.8) 
(7.9) 


Para encontrar las frecuencias naturales, suponga que el movimiento armónico es 


=> 


X= X cos wtf (7.10) 


3 
donde X indica el vector de amplitudes (modo de forma) y w representa la frecuencia natural de 
vibración. Si el sistema es conservador, la energía cinética máxima es igual a la energía potencial 
máxima: 

= Vnáx (7.1 1) 


Tnáx 


Sustituyendo la ecuación (7.10) en las ecuaciones (7.8) y (7.9), encontramos 


1 => => 
Tmáx = > XxX T[m]Xw? (7.12) 
lor, > 
Vnáx = ze [k]X (7.13) 
Igualando Tiráx = Vimáx, Obtenemos? 
X"[x]X 
w === Y (7.14) 
X'[m]X 


El lado derecho de la ecuación se conoce como cociente de Rayleigh y se indica como R(X) E 


Como ya antes se expresó, R(X) tiene un valor estacionario cuando el vector arbitrario X se acerca 
a cualquier vector eigen X("?. Para comprobarlo, expresamos el vector arbitrario X en función de 
los modos normales del sistema, X ON como 


E xO ES 0) + axO) o (7.15) 
Entonces 
XIX = GXO [Jx0 + 3x0Y [£]x 0) 
+ Ex” []X6) a (7.16) 


2La ecuación (7.14) también se puede obtener a partir de la relación []X = w'[m]X. Premultiplicando esta ecuación por 
X * y resolviendo la ecuación resultante se obtiene la ecuación (7.14). 
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[mxO + ¿XV [mx 0 
+ 2XO TIMO +... (7.17) 


como los términos cruzados de la forma ec ¡X0 xXx y Cc HO [m]x 6 ),i 4 ¡j, son cero de acuer- 
do con la propiedad de ortogonalidad. Utilizando las ecuaciones (7.16) y (7.17) y la relación 


XOT]XO = 2x0 Tm]X 0 (7.18) 


el cociente de Rayleigh de la ecuación (7.14) se expresa como 


2 ARO TA TO ZAR TA é 
=>, ci wi X mi XV? + ch05X mXX“! + 
AR 1 pe . JA a - Um] (7.19) 
XV IMXO + ¿XV [m]X 2) +. 


Si los modos normales se normalizan, esta ecuación se escribe como 


2,2 2,2 
> ci] + Cc205 +:+** 
wo =R(X) === (7.20) 
d+cd+. 


Si X difiere poco del vector eigen X”), el coeficiente c, será mucho mayor que los coeficientes 
restantes c; (i + r) y la ecuación (7.20) se escribe como 


2 
eN? 
cm? + e? 5 — wr 
¡=1,2 er 


e tér 

R(X) = NV (7.21) 
e? AF e? »)S (2) 
i=1,2,... Cr 

¡Ar 

Dado que |c;/c,| = e, < 1, donde e, es un número pequeño para todas las ir, la ecuación (7.21) 
proporciona 

RX) = 241 + 0(e2)) (7.22) 


donde O(e?) representa una expresión en e del segundo orden o mayor. La ecuación (7.22) indica 
que si el vector arbitrario X difiere del vector eigen XV X) en una pequeña cantidad del primer orden, 
R(X X) difiere del valor eigen w; en una pequeña cantidad del segundo orden. Esto significa que el 
cociente de Rayleigh tiene un valor estacionario en la proximidad de un vector eigen. —_, 
El valor estacionario es en realidad un valor mínimo cerca del modo fundamental X) 
ver esto, sea r = 1 en la ecuación (7.21) y escribimos 


. Para 


7.3.2 
AAA 


Cálculo 

de la 
frecuencia 
natural 
fundamental 


—_————_—| 
Ejemplo 7.2 
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=> or + slo; a? sy e? 
¡=2,3 ¡EA 

Es 2 2 292 

=0o+ > (oí - 05); (123) 
i=2,3,... 


Puesto que, por lo general, o > W con ¿ = 2, 3, ...., la ecuación (7.23) conduce a 
R(X) > o? (7.24) 


la cual muestra que el cociente de Rayleigh nunca es menor que el primer valor eigen. Procediendo 
de la misma manera, podemos mostrar que 


R(X) < a? (7.25) 


lo que significa que el cociente de Rayleigh nunca es más alto que el valor eigen más alto. Así que 


el cociente de Rayleigh constituye un límite superior para or y un límite inferior para 02. 


Se puede utilizar la ecuación (7.14) para determinar un valor aproximado de la primera frecuencia 
natural (w,) del sistema. Para esto, seleccionamos un vector de prueba $ para representar el primer 
modo pan Xu y lo sustituimos en el lado derecho de la ecuación (7.14). Esto da el valor aproxi- 
mado de w?. Debido a que el cociente de Rayleigh es estacionario, se pueden obtener estimaciones 
notablemente buenas de w% 1 incluso si el vector de prueba X se desvía mucho del verdadero modo 
natural X xO, Obviamente, el valor estimado de la frecuencia fundamental w, es más preciso si el 
vector de prueba (Xx) seleccionado se parece mucho al modo natural verdadero XV, El método de 
Rayleigh se compara con el método de Dunkerley u otros métodos en las referencias [7.7-7.9]. 


Frecuencia fundamental de un sistema de tres grados de libertad 


Estime la frecuencia fundamental de vibración del sistema que se muestra en la figura 7.2. Suponga que m, = 
m, = mz = m, k, = k, = kz = k, y la forma de modo es 


X=32 
Solución: Las matrices de masa y rigidez del sistema son 


[k]=k -1 2 -1 (EL) 


0.0 
[m]=m|0 1 0 (E.2) 
0-1 
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7.3.3 
AA 


Frecuencia 
fundamental 
de vigas 

y flechas 


N 
3 k; 
mi 
' 
m3 
' 
m3 


Figura 7.2 Sistema de resorte-masa de tres grados de libertad. 


Sustituyendo la forma de modo supuesta en la expresión para el cociente de Rayleigh, obtenemos 


2 es af 
a2nd a 2 -1kK2 
es 
R(É) = 0? E LEA A (E3) 
Xx*[m]X 1 1 m 
y 
3 


0.0 
(123)m| 0 1 0 
0.0.1 


k 
1 = 0.4629, / > (E4) 


Este valor es 4.0225 por ciento mayor que el valor exacto de 0.4450 V k/m. La forma de modo fundamental 
exacto (vea el ejemplo 6.10) en este caso es 


1.0000 
Xx) =< 18019 (E.5) 
2.2470 


Aunque el procedimiento antes descrito es aplicable a todos los sistemas discretos, se puede deri- 
var una ecuación más simple para la frecuencia fundamental de la vibración lateral de una flecha 
o una viga que cargue varias masas como poleas, engranes o volantes. En estos casos, la curva de 
deflexión estática se utiliza como una aproximación de la curva de deflexión dinámica. 

Considere una flecha que carga varias masas, como se muestra en la figura 7.3. Se supone que 
la flecha tiene una masa insignificante. La energía potencial del sistema es la energía de deforma- 
ción de la flecha deformada, la cual es igual al trabajo realizado por las cargas estáticas. Así pues 


1 
Vnáx = 3 (m¡gw; + mo2gw) +-:*>) (7.26) 


¡ASS | 
Ejemplo 7.3 
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m> 


m; EA 


Figura 7.3 Flecha con masas. 


donde m;g es la carga estática producida por la masa m;, y w; es la deflexión estática total de la masa 
my debido a todas las masas. Para oscilación armónica (vibración libre), la energía cinética máxima 
producida por las masas es 


o? 


El (miwi + maw3 +-=>) (7.27) 


Tmáx = 
donde «w es la frecuencia de oscilación. Igualando Vnáx Y Tmáx, Obtenemos 


g(m w, + mw, +-*5) | 12 
> 2 2 
(miw] + m2w5 +++) 


(7.28) 


Frecuencia fundamental de una flecha con rotores 


Estime la frecuencia fundamental de la vibración lateral de una flecha que cuenta con tres rotores (masas) 
como se muestra en la figura 7.3, con m, = 20 kg, m, = 50 kg, m3 = 40kg,!l, =1m,/,=3m,/3=4my 
[, = 2 m. La flecha es de acero con una sección transversal sólida de 10 cm de diámetro. 


Solución: Según la resistencia de materiales, la deflexión de la viga que se muestra en la figura 7.4 producida 
por una carga estática P[7.10] está dada por 


CEN (2-9 x2), 0O=sx=a (E.D 
w(x) = Pa(l — x) 
SEN [a? + x? — 21x]; asx<=<l (E.2) 


Deflexión producida por el peso de m,: En la ubicación de la masa m, (conx = 1m,b=9myl= 10men 
la ecuación (E.1)): 


(20 x 9.81)(9)(1) 529.74 
y = 100 1-1) = E.3 
e a 3 O (ña) 
En la ubicación de m, (con a = 1,x=4my1= 10 m en la ecuación (E.2)): 
(20 x 9.81)(1)(6) 1236.06 
Y = 1 +16 — 2(10)(4)] = E.4 
ws ay A, Es) 
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O A 
52 


L 1 >| Figura 7.4 Viga sometida a una carga estática. 


En la ubicación de mz (con a = 1 m,x =8my1= 10 m en la ecuación (E.2)): 


y  ROx98B80(M2) 6213 
wi SENO) [1 + 64 — 2(10)(8)] = ¿7 


Deflexión producida por el peso de m,: En la ubicación de m, (conx=1m,b=6myl 
(E.1)): 


(50 x 9.81)(6)(1) 3090.15 
6EI(10) a: AE 


En la ubicación de m, (conx= 4m,b=6m y [ = 10 m en la ecuación (E.1)). 


(50 x 9.81)(6)(4) 9417.6 
SENO) 38-13 


w) = 


En la ubicación de mz (con a =4m,x =8 m y [ = 10 m en la ecuación (E.2)): 


CESE DOI 52320 


Deflexión producida por el peso de mz: En la ubicación de m, (conx=1m,b=2myl 
(E.1)): 
(40 x 9.81)(2)(1) _ 12426 


” = 100 — 4-1 
di SEO ) ==] 


En la ubicación de m, (conx = 4m,b=2m y [ = 10 m en la ecuación (E.1)): 


y (40 x9.81)(2)(4) 4185.6 
w) SERIO) (i-=4- 123, 


En la ubicación de mz (conx=8m,b=2my1= 10 m en la ecuación (E.1)): 


40 Xx 9.81)(2)(8 48.4, 
ey y IS 00 y 64) = 28 8 
6EI(10) El 


Las deflexiones totales de las masas m,, m, y my son 


4862.49 
wW =w, + w[ + w[" = 
El 
14839.26 
W» = w2 + wZ + w3' = == 
9201.78 


W =w3 + w3 + w3 = 


El 


(E.S) 


10 m en la ecuación 


(E.6) 


(E7) 


(E8) 


10 m en la ecuación 


(E.9) 


(E.10) 


(E.11) 
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Sustituyendo en la ecuación (7.28), determinamos la frecuencia natural fundamental: 


paa X 4862.49 + 50 X 14839.26 + 40 X 9201.78) El po 
20 X (4862.49)? + 50 X (14839.26)? + 40 x (9201.78)? 


= 0.028222 V El (E.12) 


Para la flecha, E = 2.07 X 101! N/m2 e / = 7(0.1)1/64 = 4.90875 X 1076 m! y por consiguiente la ecuación 
(E.12) resulta 


w = 28.4482 rad/s 


7.4 


El método de Holzer es en esencia un esquema de prueba y error para determinar las frecuencias 
naturales de sistemas subamortiguados, amortiguados, semidefinidos, fijos, o sistemas vibratorios 
ramificados que implican desplazamientos lineales y angulares [7.11, 7.12]. El método también se 
puede programar para aplicaciones de computadora. Primero se supone una frecuencia de prueba 
del sistema, y se determina una solución donde la frecuencia supuesta satisface las restricciones del 
sistema. Esto por lo común requiere varias pruebas. Dependiendo de la frecuencia de prueba utili- 
zada, se puede determinar la frecuencia fundamental y también las altas frecuencias del sistema. El 
método también proporciona los modos. 


7.4.1 Considere el sistema semidefinido torsional no amortiguado que se muestra en la figura 7.5. Las 
ecuaciones de movimiento de los discos se derivan como sigue: 
Sistemas mn 
torsionales J01 + ku (0, —= 0,) =0 (7.29) 
3,02 + Kkn(0, — 01) + ka(0, — 03) =0 (7.30) 
H03 + kp(03 — 0,) =0 (7310) 


Como el movimiento es armónico en un modo natural de vibración, suponemos que 0, = O,cos(wt + ¿) 
en las ecuaciones (7.29) a (7.31) y obtenemos 


23,0: Pi ka(O; E 07) (7.32) 
03,0, = k (0, — 01) + k2(0, — 05) (7.33) 
RO =k2(03 — O),) (7.34) 


Sumando estas ecuaciones obtenemos 


3 
S 0?J0; =0 (7.35) 
i=1 


La ecuación (7.35) expresa que la suma de los momentos de torsión de inercia del sistema semide- 
finido debe ser cero. Esta ecuación se puede tratar como otra forma de la ecuación de frecuencia y 
la frecuencia de prueba debe satisfacer este requerimiento. 


614 Capítulo 7 Determinación de frecuencias y modos naturales 


0 Ñ da 
Ka Ko 
| ) ) 
Flecha 1 Flecha 2 
J 
Fi 2 7 


En el método de Holzer se supone una frecuencia de prueba w, y O, se escoge arbitrariamente 
como unitaria. Luego se calcula O, a partir de la ecuación (7.32) y en seguida se encuentra O, a 
partir de la ecuación (7.33). Así que obtenemos 


Figura 7.5 Sistema torsional semidefinido. 


0, =1 (7.36) 
2 
JO 
0, = 01-22 (037) 
Ka 
? 
03 = O, 3% E 4101 + 07) (7.38) 
2 


Estos valores se sustituyen en la ecuación (7.35) para verificar si la restricción se satisface. Si no 
se satisface la ecuación (7.35), se supone un nuevo valor de prueba de w y el proceso se repite. Las 
ecuaciones (7.35), (7.37) y (7.38) se pueden generalizar para un sistema de n discos como sigue: 


n 
S 0?J0;=0 (7.39) 
i=1 
> i-1 
0;= 0-1 - A] YN 40; l, ¡=2,3, 8 (7.40) 
tiT1Xk=1 


De esta forma, el método utiliza las ecuaciones (7.39) y (7.40) repetidamente para diferentes fre- 
cuencias de prueba. Si la frecuencia de prueba supuesta no es una frecuencia natural del sistema, 
la ecuación (7.39) no se satisface. El momento de torsión resultante en la ecuación (7.39) repre- 
senta un par de torsión aplicado al último disco. Este par de torsión M; se traza entonces para la w 
escogida. Cuando el cálculo se repite con otros valores de w, la gráfica resultante aparece como 
se muestra en la figura 7.6. Desde esta gráfica, las frecuencias naturales del sistema se identifican 


M,= Mz 


w, = 707.5 


0.63 x 107 
Figura 7.6 Par de torsión resultante contra frecuencia. 
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como los valores de w con los cuales M, = 0. Las amplitudes O, (i = 1, 2, ..., n) correspondientes a 
las frecuencias naturales son los modos del sistema. 

El método de Holzer también se puede aplicar a sistemas con extremos fijos. En un extremo 
fijo, la amplitud de vibración debe ser cero. En este caso, las frecuencias naturales se determinan 
trazando la amplitud resultante (en lugar del par de torsión resultante) contra las frecuencias su- 
puestas. Para un sistema con un extremo libre y el otro fijo, se puede utilizar la ecuación (7.40) para 
verificar la amplitud en el extremo fijo. En las referencias [7.13, 7.14] se presenta una mejora del 
método de Holzer. 


EEE 
Ejemplo 7.4 Frecuencias naturales de un sistema torsional 
En la figura 7.7 se muestra la disposición del compresor, turbina y generador en una planta termoeléctrica. 
Encuentre las frecuencias y modos naturales del sistema. 
Rigidez, Rigidez, 
k;1 = 4 MN-m/rad k;, = 2 MN-m/rad 
2 e) 
Y] 
Compresor Turbina Generador 
(1, = 8 kg-m?) (1, = 6 kg-m?) (J, = 4 kg-m?) 
Figura 7.7 Sistema torsional con ambos extremos libres. 
Tabla 7.1 
Prueba 
Parámetros 
del sistema Cantidad 1 2 3 dd 71 72 
0 10 20 700 710 
(2 0 100 400 490000 504100 
Estación 1: 
J,=8 0; 1.0 1.0 1.0 1.0 1.0 
a dl 
kt; = 4 X 106 M, = 0J/0, 0 800 3200 0.392E7 0.403E7 
Estación 2: 
M, 
J,=6 0, =1- e 1.0 0.9998 0.9992 0.0200 0.0082 
tl 
kp =2 X 106 Mp = My + 10, 0 1400 5598 0.398E7 0.401E7 
Estación 3: 
Mp 
J¿=4 03 = 0), — ea 1.0 0.9991 0.9964 1.9690 2.0120 
2 
kg =0 My = My + 0; 0 1800 7192 0.119£6 —0.494E5 
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r10F / a 1.0 
NN E 
wx=1224.7 2% 8 
20 


Compresor Turbina Generador Figura 7.8 Primeros dos modos flexibles. 


Solución: Este sistema representa un sistema torsional no restringido o con ambos extremos libres. La tabla 
7.1 muestra sus parámetros y la secuencia de los cálculos. Los cálculos para las frecuencias de prueba w = 0, 
10, 30, 700 y 710 se muestran en esta tabla. La cantidad Mz indica el par de torsión a la derecha de la estación 
3 (generador), la cual debe ser cero a las frecuencias naturales. La figura 7.6 muestra la gráfica de Mz, com- 
parada con w. Se utilizan valores de prueba muy cercanos en la proximidad de M¿ = O para obtener valores 
precisos de los primeros dos modos flexibles, que se muestran en la figura 7.8. Observe que el valor w = 0 
corresponde a la rotación de cuerpo rígido. 


nl 
7.4.2 Aunque el método de Holzer se ha aplicado en gran medida a sistemas torsionales, el procedimien- 
to es igualmente aplicable al análisis de vibración de sistemas de resorte-masa. Las ecuaciones de 

Sistemas de movimiento de un sistema de resorte-masa (vea la figura 7.9) se expresan como 

resorte-masa 
m,X1 + ki(x1 == x2) _— 0 (7.41) 
m3X3 + Kki(x2 — x1) + Kka(x2 — x3) =0 

(7.42) 


Para movimiento armónico, x,(t) = X; cos wtf, donde X; es la amplitud de la masa m, y las ecuaciones 
(7.41) y (7.42) se escriben como 


wm X; = ki(X; e X>) (7.43) 
w0myX) = ki(X, — X1) + k2(% — Xo) 


= —wmyX, + ko(X, — X3) 
(7.44) 


ki ko k 


2 n-1 


mm PRO O ROO 
—% = 12% —% —%, 


Figura 7.9 Sistema de resorte masa con ambos extremos libres. 
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El procedimiento para el método de Holzer se inicia con una frecuencia de prueba w y la amplitud 
de la masa m,como X, = 1. Las ecuaciones (7.43) y (7.44) se pueden utilizar entonces para obtener 


las amplitudes de las masas m,, Mz, -:, mM; 


wm; Xi 
X= X= > (7.45) 
Ki 
2 
w 
X == X> =E q mX SÍ m9X)) (7.46) 
2 
ya al 
X= Mia SN ml. == un (7.47) 
“1 Xk=1 


Como en el caso de sistemas torsionales, la fuerza resultante aplicada a la última masa (enésima) 
se calcula como sigue: 


n 
F= Y 0mx, (7.48) 


i=1 


Los cálculos se repiten con otras frecuencias más de prueba w. Las frecuencias naturales se iden- 
tifican como aquellos valores de w que proporcionan F = O para un sistema con ambos extremos 
libres. Para ello, es conveniente trazar una gráfica entre F y w, utilizando el mismo procedimiento 
para sistemas de resorte-masa que para sistemas torsionales. 


El método de iteración matricial asume que las frecuencias naturales son distintas y también sepa- 
radas de modo que w; < w, < --- < 0, La iteración se inicia seleccionando un vector de prueba 
Xx ¡1 el que luego se premultiplica por la matriz dinámica [D]. El vector columna resultante luego 
se normaliza, por lo común haciendo que uno de sus componentes sea igual a la unidad. El vector 
columna normalizado se premultiplica por [D] para obtener un tercer vector columna el cual se 
normaliza del mismo modo que antes y se convierte en otro vector columna de prueba. El proceso 
se repite hasta que los vectores columna normalizados sucesivos convergen a un vector común: el 
vector eigen fundamental. El factor de normalización presenta el valor máximo de A = 1/«?, es 
decir, el valor mínimo de la frecuencia natural fundamental [7.15]. La convergencia del proceso se 
explica como sigue: 

De acuerdo con el teorema de expansión, cualquier vector arbitrario de n dimensiones X, se 
puede expresar como una combinación lineal de n vectores eigen ortogonales del sistema X0, ¡= 1, 
E 


Xi e ax0) 4 oXxO) desa e, XD) (7.49) 


donde cy, C», ..., C, SOn constantes. En el método de iteración, el vector de prueba X se selecciona 
arbitrariamente y es por consiguiente un vector conocido. Los vectores modales Xx, aunque des- 
conocidos, son vectores constantes porque dependen de las propiedades del sistema. Las constantes 
c, son números desconocidos que se tienen que determinar. De acuerdo con el método de iteración, 
premultiplicamos x() por la matriz [D]. Considerando la ecuación (7.49), esto proporciona 


[DJX, = e [DIXO + e[DJXO +--+c,[D]XO (7.50) 
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Ahora, de acuerdo con la ecuación (6.66) tenemos 
: q. 
[D]XO = a1]X0 ==X0; —¡=1,2,...,1 (7.51) 
0; 


La sustitución de la ecuación (7.51) en la ecuación (7.50) produce 


[DÍE¡ = Xy 
a 200 e 20) decia Ex (7.52) 
wi (0) 0, 


donde E es el segundo vector de prueba. Ahora repetimos el proceso y premultiplicamos ES por 
[D] para obtener las ecuaciones (7.49) y (6.66), 


[D]X> = X, 
= 204230 4...4 2x0 (7.53) 
0] (0) 0, 


Repitiendo el proceso obtenemos, después de la enésima iteración, 


[D]X, = Xp+1 
Ca 2 20 ES 
= ¿E — E ro (7.54) 
col 07 w% 


Como se supone que las frecuencias naturales son w, < w, < ... <w,, un valor suficientemente 


n 


grande de 7 da 
or w7 o 


Así, el primer término del lado derecho de la ecuación (7.54) llega a ser el único significativo. Por 
consiguiente tenemos 


X= >; X (7.56) 


lo cual significa que el vector de prueba (r + 1) t-ésimo llega a ser idéntico al vector modal funda- 
mental dentro de una constante multiplicativa. Como 


(7.57) 


la frecuencia natural fundamental w, se encuentra considerando la relación de dos componentes 
cualesquiera que corresponden en los vectores X, y X.;: 


Xi 
Xor+1 


wr e para todo ¡=1,2,...,n (7.58) 


donde X; , y X; , +, Son los elementos ¡-ésimos de los vectores X, y X,., ,, respectivamente. 


7.5.1 


Convergencia 
a la frecuencia 
natural más 
alta 


7.5.2 


Cálculo de 
frecuencias 
naturales 
intermedias 
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Debate 


1. Enla comprobación anterior no se dijo nada sobre la normalización de los vectores de prueba 
sucesivos X;. En realidad, no es necesario comprobar la convergencia del método. La norma- 
lización equivale a reajustar las constantes, C,, C,, ..., C, €n cada iteración. 

2. Aunque es teóricamente necesario que r —> 00 para la convergencia del método, en la práctica 
sólo basta un número finito de iteraciones para obtener una estimación razonablemente buena 
de w;. 

3. La cantidad real de iteraciones que se requiere para encontrar el valor de w;, dentro de un 
grado de precisión deseado depende de cuánto se parezca el vector de prueba arbitrario X; al 
modo fundamental X(“) y de qué tan bien estén separadas w, y 0,. La cantidad requerida de 
Iteraciones es menor si w, es muy grande comparada con w;. 

4. El método tiene una ventaja distinta en que cualesquiera errores de cálculo cometidos no dan 
resultados incorrectos. Cualquier error cometido al premultiplicar X, por [D] da por resultado 
un vector distinto al deseado, EA . Pero este vector incorrecto se puede considerar como un nue- 
vo vector de prueba. Esto puede retardar la convergencia pero no produce resultados incorrectos. 

5. Podemos considerar cualquier conjunto de n números para el primer vector de prueba 2% y aún 
lograr la a convergencia al vector modal fundamental. Sólo en el « pa inusual de que el vector de 
prueba X sea exactamente proporcional a uno de los ES Xx ) (1 + 1) el método no conver- 
ge al primer modo. En ese caso, la premultiplicación de xO por [D] da un vector proporcional 
a XO, 


Para obtener la frecuencia natural más alta «w,, y el modo correspondiente o vector eigen X? por 
medio del método de iteración matricial, primero reescribimos la ecuación (6.66) como 


[DJ YX = A I]X = Xx (7.59) 


[DJ? = [m]"[x] (7.60) 


Ahora seleccionamos cualquier vector de prueba arbitrario X y lo premultiplicamos por [DJ]! 
para obtener un vector de prueba mejorado X>. La secuencia de vectores de ln e (=1, 
2,...) obtenida premultiplicando por [D]7! converge al modo normal más alto X("). Se ve que el 
procedimiento es parecido al que ya se describió. La constante de proporcionalidad en este caso es 
(0? en lugar de 1/2. 


Una vez que se determinan la primera frecuencia natural w, (o el valor eigen más grande A, = 1/ wi) 
y el vector eigen X(!) correspondiente, podemos proceder a encontrar las frecuencias naturales más 
altas y los modos correspondientes mediante el método de iteración matricial. Antes de proceder, 
debemos recordar que cualquier vector de prueba arbitrario premultiplicado por [D] conduciría de 
nuevo al valor eigen más grande. Así que es necesario eliminar el valor eigen más grande de la matriz 
[D]. Los valores eigen y vectores eigen subsiguientes se obtienen eliminando la raíz A, de la ecuación 
característica o de frecuencia 


[0] = ANI =0 (7.61) 
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Para este propósito se puede utilizar un procedimiento conocido como deflación matricial [7.16]. Para 
hallar el vector eigen X') por este procedimiento, el vector eigen anterior X X=) se normaliza con 
respecto a la matriz de masa de modo que 


XD [9 ]X (=D = 1 (7.62) 
La matriz deflacionada [D;] se construye entonces como 
[0] = [Di] =4 UA da (7.63) 
donde [D,] = [D]. Una vez construida [D;] el esquema iterativo 
X= [D,]X, (7.64) 
se utiliza, donde X es un vector eigen de prueba arbitrario. 


==] 
Ejemplo 7.5 Frecuencias naturales de un sistema de tres grados de libertad 


Encuentre las frecuencias y modos naturales del sistema que se muestra en la figura 7.2 para k, = k, = kz =k 
y mM, = Mm) = m3 = m por medio del método de iteración. 


Solución: Las matrices de masa y rigidez del sistema se dan en el ejemplo 7.2. La matriz de flexibilidad es 


11 
la] = [1] => 1.2 2 (E.1) 
2-3 


y por tanto la matriz dinámica es 


11 
[kJ m] = Ls (E.2) 
2 3 


[D]X = AX (E3) 
donde 
E dd 
[B=|1 2 2 (E.4) 
1.2 3 
y 
k 1 
1==:=5 (E.5) 


to 
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Primera frecuencia natural: Suponiendo que el primer vector eigen o modo de prueba es 


1 
da (ES) 
1 
se puede obtener el segundo vector eigen de prueba 
3 
X, =[D]X, =3 5 (E.7) 
6 
Haciendo el primer elemento igual a la unidad, obtenemos 
1.0000 
X2 = 3.03 1.6667 (E.8) 
2.0000 


y el valor eigen correspondiente está dado por 


k 
M=30 o  0m=05773,/= (E.9) 
m 


El subsiguiente vector eigen de prueba se puede obtener a partir de la relación 
Xi = [D]X, (E.10) 
y los valores eigen correspondientes los proporciona 
MS XL +1 (E.11) 


donde X; ;,, es el primer componente del vector X;,, antes de normalizarlo. Los diversos vectores eigen 
y valores eigen de prueba obtenidos con las ecuaciones (E.10) y (E.11) se muestran en la tabla de la página 
siguiente. 


Se ve que la forma de modo y la frecuencia natural convergieron (a la cuarta cifra decimal) en ocho iteracio- 
nes. Por tanto, el primer valor eigen y la frecuencia natural así como la forma de modo correspondientes están 
dados por 


|k 
A, = 5.04892, w, = 0.44504, / — 
m 


1.00000 
XxX) =< 180194 (E.12) 
2.24698 


Segunda frecuencia natural: Para calcular el segundo valor eigen y el segundo vector eigen, primero debemos 
producir una matriz deflacionada: 


[D,] = [D¡] - AXOXO7[m] (E.13) 
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i X; con X1¡=1 Xi+1 = IDIX; MS XLi+1 0w1 
1 8 , 
1 1 5 3.0 NN pas 
m 
1 6 
1.00000 4.66667 , 
2 1.66667 8.33333 4.66667 0.4629, /£ 
m 
2.00000 10.33333 
1.0000 5.00000 z 
a 1.7857 9.00000 5.00000 0.4472 4 
m 
2.2143 11.2143 
1.00000 5.04891 z 
q 1.80193 9.09781 5.04891 0.4504, 
2.24697 11.34478 ds 
1.00000 5.04892 A 
8 1.80194 9.09783 5.04892 0.4504, 
2.24698 11.34481 e 


Esta ecuación, sin embargo, requiere un vector normalizado X 0) que satisfaga X M7 m]X (1) = 1. Sea el 
vector normalizado indicado como 


1.00000 

X= a4 180194 

2.24698 

donde « es una constante cuyo valor debe ser tal que 
1.00000)[ 1 O 0|(f1.00000 
XUV"[m]X'0 = 0m3 180194 ¿ | 0 1 0 |% 180194 
2.24698 0 0. 1 UL2.24698 
= a m(9.29591) = 1 (E.14) 


de la cual obtenemos a = 0.3279m7 12, Por consiguiente, el primer vector eigen normalizado es 


0.32799 
Xx) = m/24 0.59102 (E.15) 
0.73699 
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Luego utilizamos la ecuación (E.13) y formamos la primera matriz deflacionada: 


1 1 1 0.32799 0.327991[ 1 0 0 
[D,] =| 1 2 2 | — 5.048923 0.59102 0.59102 0 10 
2-3 0.73699 0.73699 0 0 1 


0.45684 0.02127  —0.22048 
0.02127 0.23641  —0.19921 
-0.22048 —0.19921 0.25768 


Como el vector de prueba se puede seleccionar arbitrariamente, de nueva cuenta consideramos 


1 


Xi 5 1 
1 
Utilizando el esquema iterativo 
Xi41 = [D,]X; 
obtenemos Ys 
0.25763 1.00000 
X) = 0.05847 y = 0.25763 0.22695 
—0.16201 — 0.62885 


De ahí que A, se pueda encontrar a partir de la relación general 


MS XLi+1 


623 


(E.16) 


(E.17) 


(E.18) 


(E.19) 


(E.20) 


como 0.25763. La continuación de este procedimiento proporciona los resultados que se muestran en la tabla 


siguiente. 


=> 


i X¡con Xi¿=1 Xiv1 = [D2]X; MS XLi+1 0) 


0.25763 


1 
Ns 
1 1 no 0.25763 1.97016,./— 
m 

1 


1.00000 0.60032 
0.22695 0.20020 


—0.16201 
k 
0.60032 1.29065 = 
l 
— 0.62885 —0.42773 


1.00000 0.64300 ] 
10 0.44443 0.28600 0.64300 124708, /£ 
—0.80149 —0.51554 ds 

1.00000 0.64307 ] 

11 0.44479 0.28614 0.64307 124701, /£ 
m 


—0.80177 —0.51569 
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Así, el segundo valor eigen y el segundo vector eigen convergidos son 


Ik 
A2 = 0.64307, w), = 1.24701,/— 
m 


1.00000 
XxX) =4  0.44496 (E.21) 
—0.80192 


Tercera frecuencia natural: Para el tercer valor eigen y el tercer vector eigen utilizamos un procedimiento 
precido. Los cálculos detallados se dejan como ejercicio al lector. Observe que antes de calcular la matriz 
deflacionada [D3], necesitamos normalizar X (2) utilizando la ecuación (7.62), la cual proporciona 


0.73700 
XxX =m 124 0.3279 (E.22) 
—0.59102 


7.6 


El método de iteración matricial descrito en la sección anterior produce los valores y vectores eigen 
de la matriz [D] a la vez. El método de Jacobi también es un método iterativo pero produce todos 
los valores y vectores eigen de [D] al mismo tiempo, donde [D] = [d,] es una matriz simétrica real 
de orden n X n. El método está basado en un teorema de álgebra lineal que establece que una matriz 
simétrica real [D] tiene sólo valores eigen reales y que en ella existe una matriz ortogonal real [R] 
de modo que [R]7[D][R] es diagonal [7.17]. Los elementos diagonales son los valores eigen, y las 
columnas de la matriz [R] son los vectores eigen. De acuerdo con el método de Jacobi, la matriz [R] 
se genera como un producto de varias matrices de rotación [7.18] de la forma 


columna ¡-ésima columna ¡-ésima 
1.0 
o 1 
cos O — sen O fila ¡-ésima 
[R,] = . (7.65) 
nXn . 
sen 9 cos O fila ¡-ésima 


donde todos los elementos aparte de los que aparecen en las columnas y filas ¡ y ¡ son idénticos a los 
de la matriz identidad [7]. Si las entradas seno y coseno aparecen en las posiciones (i, ¿), (1, j), (j, 1) 
y (5, j), entonces los elementos correspondientes de [R,]7[D][R,] se calculan como sigue: 


d ¡¡ = d;¡cos” O + 2d; sen 9 cos 9 + dj; sen? 0 (7.66) 


dy = (di; — di )sen 0 cos 0 + di ( cos? Y — sen? 9) (7.67) 


la, 
] 


d ¡¡= d¡¡ sen? 0 — 2d; sen O cos O + dy¡cos? 0 (7.68) 


AS 
Ejemplo 7.6 
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S1 0 se elige como 


2d;; ) 
tan 20 = | —— (7.69) 
Ca = dj 


entonces hace que d¡;= d¡¡= 0. De este modo, cada paso del método de Jacobi reduce un par de 
elementos fuera de la diagonal a cero. Por desgracia, en el siguiente paso, al mismo tiempo que el 
método reduce un nuevo par de cero, introduce contribuciones no cero en posiciones que antes eran 
cero. Sin embargo, las matrices sucesivas de la forma 


[R>J"[R"[D][R1][Ro], [R3FER [RD] ][R2][R3), 


convergen a la forma diagonal requerida; la matriz final [R], cuyas columnas da los vectores eigen 
se escriben entonces como 


[R] = [R¡][R2][R3]... (7.70) 


Solución de valor eigen aplicando el método de Jacobi 


Encuentre los valores y vectores eigen de la matriz 


utilizando el método de Jacobi. 


Solución: Iniciamos con el término fuera de la diagonal más grande, d,3 = 2, en la matriz [D] y tratamos de 
reducirla a cero. Desde la ecuación (7.69), 


CA 2da3 e 4 
0; = 7 tan = 7 tan = -37.981878" 
2 da — da 2 2=3 


1.0 0.0 0.0 
[R¡] = | 0.0 0.7882054  0.6154122 
0.0  —0.6154122  0.7882054 


1.0 0.1727932  1.4036176 
[D'] = [R¡J'[D][R¡] = | 0.1727932 0.4384472 0.0 
1.4036176 0.0 4.5615525 


Luego tratamos de reducir a cero el término más grande fuera de la diagonal de [D”], es decir d¡¿ = 1.4036176. 
La ecuación (7.69) resulta 


1 2d) 1 2.8072352 
0, = wn a e ) = al ) = —19.122686" 
d11 


2 da) 3 1.0 — 4.5615525 


0.9448193 0.0 0.3275920 
[R]=| 00 LO 0.0 
—0.3275920 0.0 0.9448193 
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0.5133313  0.1632584 0.0 
[D"] = [R>"[D'][R,] = | 0.1632584  0.4384472 0.0566057 
0.0 0.0566057 5.0482211 


El elemento más grande fuera de la diagonal en [D”] es di, = 0.1632584, 03 se puede obtener desde la ecua- 
ción (7.69) como 


1 2d, 1 0.3265167 
0 = tan 1 |] = tan” = 38.5415150 
1 7 da 


2 2 0.5133313 — 0.4384472 


0.7821569  —0.6230815 0.0 


[R3] = | 0.6230815  0.7821569 0.0 
0.0 0.0 1.0 
0.6433861 0.0 0.0352699 
(2) =[2 FF 0"18]= 00 0.3083924  0.0442745 


0.0352699 0.0442745 —5.0482211 


Suponiendo que todos los términos fuera de la diagonal en [D”"] se acercan a cero, podemos detener el proceso 
en este punto. Los elementos diagonales de [D”"] dan los valores eigen (valores de 1/w2) como 0.6433861, 
0.3083924 y 5.0482211. Las columnas de la matriz [R] dan los valores eigen correspondientes, donde 


0.7389969 —0.5886994 0.3275920 
[R] = [R,][R>][R3] = | 0.3334301  0.7421160  0.5814533 
—0.5854125  —0.3204631 0.7447116 


El proceso iterativo se puede combinar para obtener una solución más precisa. Los valores eigen presentes se 
pueden comparar con los valores exactos: = 0.6431041, 0.3079786 y 5.0489173. 


Ml 
1.7 
En el capítulo anterior, el problema de valor eigen se formuló como 
[*]X = w?[m]X (1.71) 
el cual se puede reescribir en la forma de un problema de valor eigen estándar [7.19] como 
[D]X = AX (1.72) 
donde 
[D] = [£]*[m] (7.73) 
y 
1 
AE (7.74) 


7.7.1 


Descomposi- 
ción de 
Choleski 
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Por lo general, la matriz [D] es no simétrica, aunque las matrices [k] y [m] sí lo son. Como el méto- 
do de Jacobi (descrito en la sección 7.6) se aplica sólo a matrices simétricas [D], podemos adoptar 
el siguiente procedimiento [7.18] para derivar un problema de valor eigen estándar con una matriz 
simétrica [D]. 

Suponiendo que la matriz [k] es simétrica y positiva definida, podemos utilizar la descomposi- 
ción de Choleski (vea la sección 7.7.1) y expresar [k] como 


[x] = [UJ*[U] (7.75) 


donde [U] es una matriz triangular superior. Utilizando esta relación, el problema de valor eigen de 
la ecuación (7.71) se puede expresar como 


MU [UJX = [m]X (7.76) 
Premultiplicando esta ecuación por ([U]7)71, obtenemos 


MUJX = ([U")"[m]X = ((Uy"m][U]*[U]X BD 


En 
Definiendo un nuevo vector Y como 


> 


Y = [UJX (7.78) 
La ecuación (7.77) se puede escribir como un problema de valor eigen 

[D]Y = AY (7.79) 
donde 


[D] = (01%) *[m][U]” (7.80) 


Por lo tanto, para formular [D] de acuerdo con la ecuación (7.80), primero descomponemos la 
matriz simétrica [k] como se muestra en la ecuación (7.75), hallamos [U]7! y ([U15)7! = ([UJ-D7 
como se describe en la siguiente sección, y luego obtenemos la multiplicación matricial como se 
indica en la ecuación (7.80). La solución del problema de valor eigen expresada en la ecuación 
(7.79) produce A, y yO, Luego aplicamos la transformación inversa y encontramos los vectores 
eigen deseados: 


XO = [U]1Y0 (7.81) 

Cualquier matriz simétrica y positiva definida [A] de orden n X n se puede descomponer de forma 
única [7.20]: 

[4] = [UuY[U] (7.82) 


donde [U] es una matriz triangular superior proporcionada por 


Uy $Uy  Urz *:: Uy 


0 Un Un3 EeS Un 
[0] = 0 0 U33 A U3n (7.83) 
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AS 
Ejemplo 7.7 


con 


== 1/2 
uy = (aj1) / 
Mj= 220 j=2,3,...,n 


1 i-1 
m= Ela E uo , 1=2,3,...,n y e a dl (ES A 
k=1 


Ui; 
¿1 1/2 
Yi = a — Dd, Ue > 1=2,3,...,n 
É=1 
mj=0,  1>j (7.84) 


Inversa de la matriz [U]. Si la inversa de la matriz triangular superior [U] se indica como [at], los 
elementos a, se determinan a partir de la siguiente relación 


[uJluj"* = [1] (7.85) 
la cual proporciona 
1 
Oi = 0 
U;¡ 
1 J , . 
aj == | DN, muigox; ), 1<] 
Un Na=i+1 


Por lo tanto, la inversa de [U ] también es una matriz triangular superior. 


Descomposición de una matriz simétrica 


Descomponga la matriz 


en la forma de la ecuación (7.82). 
Solución: La ecuación (7.84) proporciona 
uy = Va = V5 = 2.2360680 
uy, = a12/u11 = 1/2.236068 = 0.4472136 


uz = a13/u11 =0 


us» = [ar — uh]? = (3 — 0.4472136?)!/? = 1.6733201 


== 2 2 1/2 
Uza = la33 —= 43 => 133] / 


7.7.2 
e 


Otros métodos 
de solución 


7.8 


CO 
Ejemplo 7.8 
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donde 
Un = (a23 => u12413) /u22 == (2 — 0.4472136 Xx 0) /1.6733201 = 1.1952286 


us = (8 — 0? — 1.1952286?)!/2 = 2.5634799 


Puesto que 1; = O para [ > J, tenemos 


2.2360680  0.4472136 0.0 
[0] =| 0.0 1.6733201  1.1952286 
0.0 0.0 2.5634799 


Se han desarrollado otros métodos diversos para encontrar la solución numérica de un problema 
de valor eigen [7.18,7.21]. Bathe y Wilson [7.22] realizaron un estudio comparativo de algunos de 
estos métodos. Recientemente se ha puesto énfasis en la solución económica de grandes proble- 
mas de valor eigen [7.23, 7.24]. El cálculo de frecuencias naturales por el uso de las secuencias de 
Sturm se presenta en las referencias [7.25] y [7.26]. En la referencia [7.27] se presenta una forma 
alternativa de resolver una clase de problemas de vibración mecánica concentrada por medio de 
métodos topológicos. 


Solución de un problema de valor eigen 


Utilizando MATLAB encuentre los valores y vectores eigen de la matriz 


3 -1 
lAJ=| 2 4 3 
0 1 1 


Solución: 


>> A=[3 -1 0; -2 4 -3; O -1 1] 


A = 
3 -1 0 
-2 4 -3 
0 -1 1 
>> [V, D] = eig (A) 
v .= 
-0.3665 -0.8305 0.2262 
0.9080 -0.4584 0.6616 
-0.2028 0.3165 0.7149 
D = 
5.4774 0 0 
0 2.4481 0 
0 0 0.0746 


>> 
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PA 
Ejemplo 7.9 Uso de un programa para resolver con el método de Jacobi 
un problema de valor eigen 
Desarrolle un programa general denominado Program9 .m para implementar el método de Jacobi y así hallar 
los valores y vectores eigen de una matriz simétrica. Use el programa para determinar los valores y vectores 
eigen de la matriz 
1 1 1 
[A]=|1 2 2 
E 23 
Solución: El programa Program9.m se desarrolla para que acepte los siguientes datos: 
n = orden de la matriz 
d = matriz dada de orden n X n 
eps = especificación de convergencia, una pequeña cantidad en el orden de 1075 
itmax = máximo permitido de iteraciones 
El programa proporciona los valores y vectores eigen de la matriz d. 
>> program9 
Solución de valores eigen por el método de Jacobi 
Matriz dada 
1.00000000e+000 .00000000e+000 1.00000000e+000 
1.00000000e+000 .00000000e+000 2.00000000e+000 
1.00000000e+000 .00000000e+000 3.00000000e+000 
Los valores eigen son 
5.04891734e+000 6.43104132e-001 3.07978528e-001 
Los vectores eigen son 
Primero Segundo Tercero 
3.27984948e-001 -7.36976229e-001 5.91009231e-001 
5.91009458e-001 -3.27985278e-001 -7.36975900e-001 
7.36976047e-001 5.91009048e-001 3.27985688e-001 
L 
Mal 


Ejemplo 7.10 


Programa para una solución de valor eigen aplicando el método 
de iteración matricial 


Desarrolle un programa general de computadora, llamado Program10.m, para implementar el método de ite- 
ración matricial. Use el programa para hallar los valores y vectores eigen de la matriz [A] que se proporciona 
en el ejemplo 7.9. 


Solución: El programa Program10 .m se desarrolla para que acepte los siguientes datos de entrada: 


orden de la matriz d 


n 
d = matriz dada de orden n X n 
xs = vector inicial supuesto de orden n 
nvec = cantidad de valores y vectores eigen que se debe determinar 


= matriz de masa de orden n X n 


y 
= 
| 


requerimiento de convergencia, una pequeña cantidad en el orden de 1073 


O 
yo] 
9%) 
Il 
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El programa ofrece los siguientes resultados: 


freq = matriz de tamaño nvec, que contiene las frecuencias naturales calculadas 
eig = matriz de tamaño n X nvec, que contiene los vectores eigen calculados (columnas) 


>> programl10 
Solución de un problema de valor eigen por el 
método de iteración matricial 


Frecuencias naturales: 
4.450424e-001 1.246983e+000 1.801938e+000 


Modos (en forma de columnas): 


1.000000e+000 1.000000e+000 1.000000e+000 
1.801937e+000 4.450328e-001 -1.247007e+000 
2.246979e+000 -8.019327e-001 5.549798e-001 


AAA AA 
Ejemplo 7.11 Programa para resolver un problema de valor eigen general 


Desarrolle un programa general, llamado Program11.m, para resolver un problema de valor eigen general. 
Use el programa para encontrar la solución del problema de valor eigen general 


donde 
2 —i 0 1.0.0 
[k] =| —1 2 =L | [m]=|0 1 0 
0 -—1 1 0 0 1 


Solución: Program11.m se desarrolla para resolver el problema [x]X = w”[m]X transformándolo primero 
en un problema de valor eigen especial [DJY =2% unY, donde [D] es igual a ([U]7)—![m][U]7! y [xk] = [U]J7 


10 


[U]. El programa se desarrolla para que acepte los siguientes datos de entrada: 


nd = tamaño del problema (tamaño de las matrices de masa y rigidez) 
bk = matriz de rigidez de tamaño nd X nd 


matriz de masa de tamaño nd X nd 


Il 


bm 


El programa da la matriz triangular superior de [bk], la inversa de la matriz triangular superior [ui], la matriz 
[uti][bm][ui] donde [uti] es la transpuesta de [ui] y los valores y vectores eigen del problema. 


>> programl1 
Matriz triangular superior [U]: 


1.414214e+000 -7.071068e-001 0.000000e+000 
0.000000e+000 1.224745e+000 -8.164966e-001 
0.000000e+000 0.000000e+000 5.773503e-001 


Inversa de la matriz triangular superior 


7.071068e-001 4.082483e-001 5.773503e-001 
0.000000e+000 8.164966e-001 1.154701e+000 
0.000000e+000 0.000000e+000 1.732051e+000 
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Matriz [UMU] = [UTI] [M] [UI]: 
5.000000e-001 2.886751e-001 4.082483e-001 
2.886751e-001 8.333333e-001 1.178511e+000 
4.082483e-001 1.178511e+000 4.666667e+000 
Vectores eigen: 
5.048917e+000 6.431041e-001 3.079785e-001 
Vectores eigen (en forma de columnas): 
7.369762e-001 -5.910090e-001 3.279853e-001 
1.327985e+000 -2.630237e-001 -4.089910e-001 
1.655971e+000 4.739525e-001 1.820181e-001 


Resumen del capítulo 


La determinación de frecuencias naturales y modos (vectores eigen) de sistemas de varios grados de libertad es 
un procedimiento tedioso. Debido a que la frecuencia natural (mínima) fundamental y el modo correspondien- 
te son muy importantes en muchas aplicaciones, presentamos varios métodos de encontrar el valor aproximado 
de la frecuencia fundamental y el modo. Analizamos la fórmula de Dunkerley, el método de Rayleigh, el méto- 
do de Holzer y el método de iteración matricial. También dimos una idea general de la extensión del método de 
iteración matricial para hallar la frecuencia intermedia al igual que la frecuencia natural más alta y los modos. 
Para encontrar todos los valores y vectores eigen al mismo tiempo, analizamos del método de Jacobi. Como la 
mayoría de los métodos matemáticos requieren el problema de valor eigen en forma estándar, explicamos un 
método de convertir un problema de valor eigen general en uno de forma estándar. Por último, presentamos la 
solución del problema de valor eigen de sistemas de varios grados de libertad utilizando MATLAB. 

Ahora que ya terminó este capítulo, deberá ser capaz de responder las preguntas de repaso y resolver los pro- 
blemas que se presentan a continuación. 
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Preguntas de repaso 


7.1 


Responda brevemente lo siguiente: 


1. Mencione algunos métodos para determinar la frecuencia natural fundamental de un sistema de 
varios grados de libertad. 

2. ¿Cuál es la suposición básica hecha al derivar la fórmula de Dunkerley? 

3. ¿Qué es el principio de Rayleigh? 

Mencione si obtenemos un límite inferior o un límite superior a la frecuencia natural fundamental 

si utilizamos (a) la fórmula de Dunkerley y (b) el método de Rayleigh. 

¿Qué es el cociente de Rayleigh? 

¿Cuál es el principio básico utilizado en el método de Holzer? 

¿Qué es el método de iteración matricial? 

¿Podemos utilizar cualquier vector de prueba zx en el método de iteración matricial para hallar la 

frecuencia natural máxima? 

9. Utilizando el método de iteración matricial, ¿cómo encuentra las frecuencias naturales inter- 
medias? 


e 
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7.2 


7.3 


7.4 


10. 
11. 
12. 
13. 
14. 


¿Cuál es la diferencia entre el método de iteración matricial y el método de Jacobi? 

¿Qué es una matriz de rotación? ¿Cuál es su propósito en el método de Jacobi? 

¿Qué es un problema de valor eigen estándar? 

¿Cuál es el rol de la descomposición de Choleski al derivar el problema de valor eigen estándar? 
¿Cómo encuentra la inversa de una matriz triangular superior? 


Indique si cada uno de los siguientes enunciados es verdadero o falso: 


La frecuencia fundamental dada por la fórmula de Dunkerley siempre será mayor que el valor exacto. 
La frecuencia fundamental proporcionada por el método de Rayleigh siempre será mayor que el 
valor exacto. 

[4]X - A[B]X es un problema de valor eigen estándar. 

[A]X = A[1][B]X es un problema de valor eigen estándar. 

El método de Jacobi puede determinar los valores eigen de sólo matrices simétricas. 

El método de Jacobi utiliza matrices de rotación. 

El método de iteración matricial requiere que las frecuencias naturales sean distintas y que estén 
bien separadas. 

En el método de iteración matricial, cualquier error de cálculo no dará resultados incorrectos. 

El método de iteración matricial nunca dejará de converger a frecuencias más altas. 

Cuando el método de Rayleigh se utiliza para una flecha con varios rotores, se puede utilizar la 
curva de deflexión estática como la forma de modo apropiada. 

Se puede considerar que el método de Rayleigh es el mismo que el de conservación de energía para 
un sistema vibratorio. 


Escriba en cada uno de los espacios en blanco la palabra apropiada: 


1. 


2. 


3. 


NA 


10. 


11. 


Cualquier matriz simétrica positiva definida [4] se puede descomponer como [4] = [U]"[U], 
donde [U] es una masa triangular 

El método de descomponer una matriz simétrica positiva definida [A]Jcomo [4] = [U]7 [U] se 
conoce como método ] 

Cada paso del método de Jacobi reduce un par de elementos fuera de la diagonal a 

El teorema de permite representar cualquier vector como una combinación lineal de 
vectores eigen del sistema. 

Si el método de iteración matricial converge al valor eigen mínimo con [D]X = AX, el método 


converge al valor eigen con [D] “!X = uX. 

El cociente de Rayleigh proporciona el límite para wí y el límite para 2. 

El cociente de Rayleigh tiene un valor estacionario cerca de un , 

Para una flecha con masas my, m,, ..., el método de Rayleigh proporciona la frecuencia natural 
como 


qn + O 
pn 


2 
miwi + maw3 SN 


donde w; y w), ..., indican las deflexiones de m;, m,, ..., respectivamente. 


El método de Holzer es básicamente un método 

El método se aplica más extensamente a sistemas torsionales, aunque el método es 
igualmente aplicable a sistemas lineales. 

El cálculo de altas frecuencias naturales, basado en el método de iteración matricial, implica un 
proceso conocido como de matrices. 


Seleccione la respuesta más apropiada de entre las opciones dadas: 


1. 


Cuando el vector de prueba 
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se utiliza para solucionar el problema de valor eigen, 


1 3 
a. 35 b.31 $3 
1 3 


2. Para un sistema semidefinido, la ecuación final en el método de Holzer indica 


a. la amplitud en el extremo como cero 
b. la suma de las fuerzas inerciales como cero 


C. la ecuación de movimiento 
3. La fórmula de Dunkerley está dada por 


a. wr ZW 4¡Mi + 32M) + +++ + AyoMy 


b. 2 2 41M, + d22M2 + *** + ApaMy 
dl 
1 

Cc. > = k1M1 + k22M) + «sele KanMn 
01 


4. El cociente de Rayleigh está dado por 


XY[x]X X"[m]X X"[k]X 
a >> b. == == En 
X”"[m]X Xx" [x]X Xx*[m]X 
5. El cociente de Rayleigh satisface la siguiente relación: 
a. R(X) < 7 b. R(X) => a? e. R(X) >= 07 
: z z | 1.0 E 
6. — Paraun sistema vibratorio con [k] = 1 > y [m] = o 1 , la forma de modo más próxi- 
> XT[k]X 
ma al modo fundamental, según el cociente de Rayleigh, R(X) = "mx está dada por 
X"|m¡X 


a. X= . Cc. 
1 -1 1 
7.5 Correlacione los elementos en las dos columnas siguientes: 


1. Fórmula de Dunkerley a. Encuentra las frecuencias y modos naturales 
del sistema, uno a la vez, por medio de varios 
valores de prueba de cada frecuencia. 


2. Método de Rayleigh b. Encuentra todas las frecuencias naturales utili- 
zando vectores de prueba y el procedimiento de 
deflación matricial. 
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3. Método de Holzer c. Encuentra todos los valores y vectores eigen al 


mismo tiempo sin utilizar vectores de prueba. 


4. Método de iteración matricial d. Encuentra el valor aproximado de la frecuencia 


fundamental de un sistema compuesto. 


5. Método de Jacobi e. Encuentra el valor aproximado de la frecuen- 


cia fundamental de un sistema que siempre es 
mayor que el valor verdadero. 


Problemas 


Sección 7.2 Fórmula de Dunkerley 


7.1 


7.2 


7.3 


7.4 


7.5 


Calcule la frecuencia fundamental de la viga que se muestra en la figura 6.9 aplicando la fórmula de 
Dunkerley para los siguientes datos: (a) m, = m3 = 5m, m, = m y (b) m, = mz = m, m, = 5m. 


Encuentre la frecuencia fundamental del sistema torsional que se muestra en la figura 6.11, aplicando 
la fórmula de Dunkerley para los siguientes datos: (a) = J, =J>=J3 = Jy; Ky = kpy = kg = Kky y (b) 
Ji = Jo Y, = 240, Jz = 303 Kg = Kp Ko = 2K,, kg = 3Kk,. 


Estime la frecuencia fundamental de la flecha que se muestra en la figura 7.3 utilizando la fórmula de 
Dunkerley para los siguientes datos: m, = m, m, = 2m, mz = 3m, l, = l, = lz = l, = 1/4. 


La frecuencia natural de vibración a flexión de ala de un avión militar es de 20 Hz. Halle la nueva fre- 
cuencia de vibración a flexión del ala cuando un arma, que pesa 2000 lb, se coloca en la punta del ala, 
como se muestra en la figura 7.10. La rigidez de la punta del ala, en flexión, es de 50000 lb/pie. 


Eje de flexión 


Figura 7.10 


En una grúa elevada (vea la figura 7.11) la carretilla pesa diez veces el peso de la viga. Con la fórmula 
de Dunkerley, calcule la frecuencia fundamental del sistema. 


| ——— Carretilla 
Le Viga 


Po 


>| > 


¡e Figura 7.11 


7.6 


1.7" 


7.8 
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Aplicando la fórmula de Dunkerley, determine la frecuencia natural del sistema que se muestra en la 
figura 5.33 con m, =m, =myl, =l, =1l, =1. 


Diseñe una sección tubular de peso mínimo para la flecha que se muestra en la figura 7.3 para lograr 
una frecuencia fundamental de vibración de 0.5 Hz. Suponga m, = 20 kg, m, = 50 kg, m3 = 40 kg, 
l|=1m1/=3m =4m,l,=2myE£ =2.07 X 101! N/m?. 


Una viga uniforme simplemente apoyada carga dos masas m, y m, con m, = 3m, como se muestra en 
la figura 7.12. Halle la frecuencia natural fundamental de la viga aplicando el método de Dunkerley. 


m3 m 


A 


7.9 


1 1 
3 .- 3 - Figura 7.12 


Una viga uniforme doblemente empotrada carga dos masas m, y m, con m, = m, como se muestra en 
la figura 7.13. Determine la frecuencia natural de la viga con el método de Dunkerley. 


m 


ZA 


ANUN 


NOVOA 


Figura 7.13 


Sección 7.3 Método de Rayleigh 


7.10 


7.11 


7.12 


7.13 


7.14 


7.15 
7.16 


Siguiendo el método de Rayleigh determine la primera frecuencia natural de vibración del sistema que 
se muestra en la figura 7.2. Suponga k, = k, k, = 2k, kz = 3k y m, = m, m, = 2m, mz = 3m. 


Aplicando el método de Rayleigh determine la frecuencia natural fundamental de vibración del sistema 
torsional que se muestra en la figura 6.11. Suponga J, = Jo, J, = 2Jo, Jz3 = 34, y K = Kp = Kg = Kp 


Con el método de Rayleigh resuelva el problema 7.6. 


Siguiendo el método de Rayleigh determine la frecuencia natural fundamental del sistema que se mues- 
tra en la figura 5.33 cuando m, = m,m, = 53m, l; =l, =l¿=1l. 


Un edificio de dos pisos sometido a cortante se muestra en la figura 7.14 en el cual se supone que los 
pisos son rígidos. Aplicando el método de Rayleigh, calcule la primera frecuencia natural del edificio 
para m, =2m,m, =M, h¡ = h, = h y k, = k, = 3E1/h3. Suponga que la configuración del primer modo 
es la misma que la forma de equilibrio estático debido a cargas proporcionales a los pesos de los pisos. 


Compruebe que el cociente de Rayleigh nunca es más alto que el valor eigen más alto. 


La figura 7.15 muestra una viga de acero en voladizo escalonada. Los escalones tienen secciones transver- 
sales cuadradas de 4 pulg X 4 pulg y de 2 pulg X 2 pulg, cada uno con longitudes de 50 pulg. Suponiendo 
que el módulo de Young como £ = 30 X 106 Ib /pulg? y el peso unitario como y = 0.283 Ib¿/pulg3 para el 


“El asterisco indica un problema sin respuesta única. 
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a 
ñ 
! 
=S a II7TITT Figura 7.14 


material de la viga, determine la frecuencia natural fundamental de vibración a flexión de la viga aplicando 
el método de Rayleigh. Suponga la deflexión de la viga como 


y(x) =C ( - cos Er) 


donde C es una constante. 


y(x) 


Á cz 
p Sección transversal: o 
| Sección transversal: 


! / 4 pulg X 4 pulg a pul pul 


1 
= 50 pul 50 pul 
li de P q pre " Figura7.15 


7.17 En la figura 7.16 se muestra una viga uniforme simplemente apoyada de 100 pulg de longitud, con una 
sección rectangular hueca. Suponiendo una forma deflacionada de 
y(x) = C sen EA 
encuentre la frecuencia natural de vibración transversal de la viga. El material de la viga tiene un mó- 
dulo de Young de E = 30 X 10% lb /pulg? y un peso unitario de y = 0.283 Ib¿/pulgf. 


—>— A 


¡E 


4 pulg 
Sección A-A Figura 7.16 
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7.18 Una viga uniforme doblemente empotrada de longitud / con sección rectangular w X h se muestra en la 


figura 7.17. Suponiendo el módulo de Young como E y el peso unitario como y para el material de 
la viga y la forma deflacionada como 


Determine la frecuencia natural de la viga. 


y(x) | y 
A 
| 
A de | M 
A h O L—— - — 2 
O =A— > x A 
sal 
e 1 >| + W => 
Sección transversal 
Figura 7.17 


Sección 7.4 Método de Holzer 


7.19 


7.20 


7.21 


7.22 


7.23 


7.24 


7.25 


Utilizando el método de Holzer determine las frecuencias naturales y modos del sistema que se muestra 
en la figura 6.14, con m, = 100 kg, m, = 20 kg, m3 = 200 kg, k, = 8000 N/m y k, = 4000 N/m. 


Las matrices de rigidez y masa de un sistema vibratorio están dadas por 


2 —=1 0 1.0.0 
[k] = k| =1 2 ==Ll, [m]=m 0 1 0 
0. =1 3 0.0 2 


Aplicando el método de Holzer determine todos los modos principales y las frecuencias naturales. 


Para el sistema torsional que se muestra en la figura 6.11 determine un modo principal y la frecuencia 
correspondiente por el método de Holzer. Suponga que k,, = ky = Kg =k,y J, = J,=J3 =Jy. 


Siguiendo el método de Holzer determine las frecuencias naturales y modos del edificio sometido a 
cortante que se muestra en la figura 7.14. Suponga que m, = 2m, m, = Mm, h¡ = h, = h, k¡ = 2k, k> 
ky k= 3E1/h3. 


Con el método de Holzer determine las frecuencias naturales y modos del sistema que se muestra en la 
figura 6.39. Suponga que J, = 10 kg-cm?, J, = 5 kg-m2, Jz¿ = 1 kg-m2, y k, = kp = 1 X 106 N-m/rad. 


Una flecha uniforme lleva tres rotores como se muestra en la figura 7.18 con momentos de inercia de 
masa J, = J, = 5 kg-m? y Jz¿ = 10 kg-m?. Las rigideces torsionales de los segmentos entre los rotores 
están dadas por k,, = 20000 N-m/rad y k,, = 10000 N-m/rad. Determine las frecuencias naturales y 
modos del sistema siguiendo el método de Holzer. 


Una flecha uniforme lleva tres rotores como se muestra en la figura 7.18 con momentos de inercia de 
masa J, = 5 kg-m2, J, = 15 kg-m2 y Jz = 25 kg-m2. Las rigideces torsionales de los segmentos entre los 
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Figura 7.18 


rotores son k,, = 20000 N-m/rad y k,, = 60000 N-m/rad. Determine las frecuencias naturales y modos 
del sistema siguiendo el método de Holzer. 


7.26 Las matrices de masa y rigidez de un sistema de resorte-masa de tres grados de libertad están dadas por 


30.0 2 1 0 
[m]=|0 2 0| y [k]=|-1 2 -—1 
0 0 1 0 -—1 1 


Determine las frecuencias naturales y modos del sistema aplicando el método de Holzer. 


Sección 7.5 Método de iteración matricial 


7.27 El valor eigen máximo de la matriz 


está dado por A, = 10.38068. Utilizando el método de iteración matricial determine los demás valores 
eigen y todos los vectores eigen de la matriz. Suponga [m] = [1]. 


7.28 Se sabe que las matrices de masa y rigidez de un sistema de resorte-masa son 


1.0.0 2 =1 0 
[m]=m|0 1 0 y  [k]=k|-—1 q 2 
0.0 2 0 -2 2 


Utilizando el método de iteración matricial determine las frecuencias naturales y modos del sistema. 


7.29 Utilizando el método de iteración matricial encuentre las frecuencias naturales y modos del sistema que 
se muestra en la figura 6.6 con k; = k, k, = 2k, kz = 3k, y m; = M, = Mz =M. 


7.30 Utilizando el método de iteración matricial encuentre las frecuencias naturales del sistema que se mues- 
tra en la figura 6.28. Suponga que Jy = Jy = Ja = Jo 1 = l y (GJ); = GJ parai=1a4. 


7.31 Utilizando el método de iteración matricial resuelva el problema 7.6. 


7.32 Las matrices de rigidez y masa de un sistema vibratorio están dadas por 


[k] = k y  [m]=m 


Ooowuy 
OoomN o 
o -oso 
2000 


7.33 


7.34 


7.35 


7.36 
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Utilizando el método de iteración matricial encuentre la frecuencia fundamental y la forma de modo del 
sistema. 


Las matrices de masa y rigidez de un avión en vuelo, con un modelo de tres grados de libertad para 
movimiento vertical (semejante a la figura 6.26) están dadas por 


1.0.0 3 3 0 
[m]=|0 4 0O| y [k]=|-3 6 -3 
0 0 1 0. -3 3 


Determine la frecuencia natural más alta de vibración del avión siguiendo el método de iteración matricial. 


Las matrices de masa y flexibilidad de un sistema de tres grados de libertad están dadas por 


Encuentre la frecuencia natural de vibración más baja del sistema aplicando el método de iteración 
matricial. 


Para el sistema considerado en el problema 7.34 determine la frecuencia natural más alta de vibración 
del sistema aplicando el método de iteración matricial. 


Encuentre la frecuencia natural intermedia de vibración del sistema considerado en los problemas 7.34 
y 7.35 aplicando el método de iteración matricial. 


Sección 7.6 Método de Jacobi 


7.37 


7.39 


Utilizando el método de Jacobi encuentre los valores y vectores eigen de la matriz 


3 -—2 0 
[D=|=2. 5 3 
0. -3 3 


Utilizando el método de Jacobi determine los valores eigen de la matriz [4] dados por 


2. 2-1 3 
[4] = A 
6 1 2 13 
4 3 13 46 
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Sección 7.7 Problema de valor eigen estándar 


7.40 Aplicando la técnica de descomposición de Choleski descomponga la matriz dada en el problema 7.39. 


7.41 Utilizando la descomposición [4] = [U]7[U] encuentre la inversa de la matriz: 


5 1 1 
[AJ=|1 6 -4 
1. -4 3 


7.42 Aplicando la descomposición de Choleski determine la inversa de la siguiente matriz: 


e 
[A] =|5 16 28 
8 28 54 


7.43 Convierta el problema 7.32 en un problema de valor eigen estándar con una matriz simétrica. 


7.44 Aplicando la técnica de descomposición de Choleski exprese la siguiente matriz como el producto de 
dos matrices triangulares: 


16 -20 -24 
[A] =|-20 89 -50 


Sección 7.8 Ejemplos resueltos utilizando MATLAB 


7.45 Utilizando MATLAB encuentre los valores y vectores eigen de la siguiente matriz: 


32 0 
[4AJ=|2 5 23 
0 -1 1 


7.46 Utilizando MATLAB encuentre los valores y vectores eigen de la siguiente matriz: 


=5 2 1 
[4] =| 1 -9 -1 
2-1 7 


7.47 Utilizando Program9 .m encuentre los valores y vectores eigen de la matriz [D] dada en el problema 
EDT, 


7.48 Utilizando Program10 .m determine los valores y vectores eigen de la matriz [D] dada en el problema 
7.38. 


7.49 Utilizando Program11.mencuentre la solución del problema de valor eigen general dado en el pro- 
blema 7.32 conk=m= 1. 


7.50 Encuentre los valores y vectores eigen de la siguiente matriz utilizando MATLAB: 
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7.51  Resuelva el siguiente problema de valor eigen utilizando MATLAB. 


30.0 10 -4 0 
oo 2 0lX=|-4 6 -2|X 
0 0 1 Ó —= 2 


Proyectos de diseño 


7.52 Un volante de masa m, = 100 kg y una polea de masa m, = 50 kg se tienen que montar en una flecha de 
longitud / = 2 m, como se muestra en la figura 7.19. Determine sus ubicaciones !; y l, para maximizar 
la frecuencia fundamental de vibración del sistema. 


m1 = 100 kg 


m, = 50 kg 


1 > Figura 7.19 


7.53  Enla figura 7.20 se muestra un diagrama simplificado de una grúa viajera elevada. La viga, con sección 
transversal, y el cable, con sección transversal circular son de acero. Diseñe las vigas y el cable de modo 
que las frecuencias naturales del sistema sean mayores que la velocidad de operación, 1500 rpm, de un 
motor eléctrico situado en la carretilla. 


yA 30 pies ya 


Carretilla 
(peso = 40000 lb) 


Vigas 


se + 


Cable 20 pies 


Carga alzada 
(10000 lb) X1 


Figura 7.20 


CAPÍTULO 8 


Control de la vibración 


Matemático suizo. Fue matemático de la corte y más adelante profesor de matemáticas 
en San Petersburgo, Rusia. Escribió muchas obras sobre álgebra y geometría y se inte- 
resó en la forma geométrica de las curvas de deflexión en la resistencia de materiales. 
La carga de pandeo de columnas de Euler es muy conocida por los ingenieros mecá- 
nicos y civiles, así como la constante de Euler y el sistema de coordenadas de Euler 
lo son por los matemáticos. Derivó la ecuación de movimiento para las vibraciones 
provocadas por flexión de una varilla (teoría de Euler-Bernoulli) y presentó una forma 
de solución en serie e inclusive estudió la dinámica de un anillo vibratorio. (Cortesía de 
Dirk J. Struik, A Concise History of Mathematics, 2a. ed., Dover Publications, Nueva 


York, 1948). 


Leonhard Euler 
(1707-1783) 
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Objetivos de aprendizaje 645 


En los capítulos anteriores estudiamos todos los aspectos del modelado y análisis de sistemas vi- 
bratorios. Ahora consideraremos métodos de eliminar o reducir la vibración indeseable. Hay que 
conocer los niveles aceptables de vibración antes de que podamos cuantificar los niveles que se 
deberán eliminar o reducir. Al principio se describen el nomógrafo de vibración y los criterios de 
vibración, los cuales indican niveles de vibración aceptables. La vibración que se va a eliminar oa 
reducir puede aparecer en la forma de una o más formas de perturbación: desplazamiento, veloci- 
dad, aceleración y fuerza transmitida. Se analizan los siguientes métodos para eliminar/reducir la 
vibración en la fuente u origen. 


Balanceo de máquinas rotatorias; balanceo en uno o dos planos. 
Control de la respuesta y estabilidad de flechas rotatorias. 
Balanceo de motores reciprocantes. 


Reducción de la vibración provocada por impactos debidos a holguras en las juntas 
de máquinas y mecanismos. 


Se analizan los siguientes métodos para reducir la transmisión de vibración proveniente de la fuente: 


Cambio de la frecuencia natural del sistema cuando no se puede modificar la frecuencia 
forzada. 

Introducción de un mecanismo disipador de potencia con la adición de amortiguadores 
hidráulicos o materiales viscoelásticos. 

Designación de un aislador que cambie la rigidez/amortiguamiento del sistema. 

Aplicación de una técnica de control activa. 

Designación de un absorbedor de vibración con la adición de una masa auxiliar para absorber 
la energía de vibración de la masa original. 


Por último, se presenta la solución de varios problemas de control de vibración utilizando 
MATLAB con ejemplos numéricos. 


Objetivos de aprendizaje 


Al terminar este capítulo, usted deberá ser capaz de realizar lo siguiente: 


Utilizar nomógrafos de vibración y criterios de vibración para determinar los niveles de 
vibración que se van a controlar o reducir. 


Aplicar técnicas de balanceo en uno y dos planos para eliminar la vibración (desbalance). 
Controlar la vibración provocada por el desbalance en flechas rotatorias. 
Reducir el desbalance en motores reciprocantes. 


Diseñar aislamientos de vibración y choque para sistemas con base fija y también con base 
vibratoria. 


Diseñar sistemas de control de vibración activos. 
Diseñar absorbedores de vibración no amortiguados y amortiguados. 
Utilizar MATLAB para resolver problemas de control de vibración. 
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8.1 


En un entorno industrial hay muchas fuentes de vibración: procesos de impacto como el hincado de 
pilotes y explosiones; maquinaria rotatoria o reciprocante como motores, compresores y motores 
eléctricos; vehículos de transporte como camiones, trenes, y aviones; el flujo de fluidos y muchas 
otras cosas. A veces la presencia de vibración provoca desgaste excesivo de cojinetes, formación 
de grietas, aflojamiento de sujetadores, fallas estructurales y mecánicas, mantenimiento frecuente y 
costoso de máquinas, fallas electrónicas por la ruptura de juntas soldadas y abrasión del aislamiento 
alrededor de conductores eléctricos, lo que provoca cortos. La exposición ocupacional de humanos 
a la vibración produce dolor, incomodidad y eficiencia reducida. En ocasiones se puede eliminar la 
vibración con base en el análisis teórico. Sin embargo, los costos de manufactura implicados en 
la eliminación de la vibración pueden ser demasiado elevados; un diseñador debe comprometerse 
entre una cantidad de vibración aceptable y un costo de manufactura razonable. En algunos casos, 
la fuerza de excitación o de sacudimiento es inherente a la máquina. Como antes se vio, incluso una 
fuerza de excitación relativamente pequeña puede provocar una respuesta indeseablemente grande 
cerca de la resonancia, sobre todo en sistemas levemente amortiguados. En estos casos la magnitud 
de la respuesta se puede reducir significativamente utilizando aisladores y absorbedores de masa 
auxiliares [8.1]. En este capítulo consideraremos varias técnicas de control de vibración, es decir, 
métodos que implican la eliminación o reducción de la vibración. 


Los niveles aceptables de vibración se suelen especificar en función de la respuesta de un sistema 
no amortiguado de un solo grado de libertad sujeto a vibración armónica. Los límites se muestran 
en una gráfica, llamada nomógrafo de vibración, la cual muestra las vibraciones de las amplitudes 
de desplazamiento, velocidad y aceleración con respecto a la frecuencia de vibración. Para el mo- 
vimiento armónico 


x(1) = X sen wf (8.1) 

la velocidad y aceleraciones se proporcionan como 
v[t) = x(1) = wX cos wí = 21 fX cos wt (8.2) 
a(t) = (1) = — 2X senwt = —41?f?X sen wt (8.3) 


donde «w es la frecuencia circular (rad/s), Fes la frecuencia lineal (Hz) y X es la amplitud de des- 


plazamiento. Las amplitudes de desplazamiento (XA), velocidad (v,,¿,) y aceleración (a,,¿,) están 
relacionadas como 
Vmáx = 27 fX (8.4) 
máx = AT LX = — 277 fVmáx (8.5) 


Tomando los logaritmos de las ecuaciones (8.4) y (8.5), obtenemos las siguientes relaciones lineales: 


ln Ymáx = In Qrf) + In X (8.6) 


ln Ymáx = 1 4máx => Mm(Q27f) (8.7) 
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Se ve que con un valor constante de la amplitud de desplazamiento (X), la ecuación (8.6) muestra 
que In v,,, 4, con In (277f) como una línea recta con pendiente +1. Asimismo, para un valor constante 
de la amplitud de aceleración (a,,4x), la ecuación (8.7) indica que el In v,,¿, varía con In (277f) como 
una línea recta con pendiente —1. Estas variaciones se muestran como un nomógrafo en la figura 
8.1. Por lo tanto, cada punto en el nomógrafo indica una vibración senoidal (armónica) específica. 


Como la vibración impartida a un humano o a una máquina se compone de muchas frecuen- 
cias, rara vez de sólo una, los valores de la raíz cuadrada de la media de los cuadrados de x(£), v(t) 
y aít) se utilizan en la especificación de niveles de vibración. 


ES 
3 
jan] 
E 
1] 
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e 90, 
2 H—— 2 5 
3 71 mm/s No SS 
A permisible E 
D 
da —— pZ. 
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Figura 8.1 Nomógrafo y criterios de vibración [8.2]. 
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A continuación se enuncian los rangos usuales de vibración encontrados en diferentes aplica- 
ciones científicas y de ingeniería [8.2]: 


al 


Vibraciones atómicas: Frecuencia = 1012 Hz, amplitud de desplazamiento = 1078 a 1076 mm. 

2. Microsismos o temblores menores de la corteza terrestre: frecuencia = 0.1 a 1 Hz, amplitud del 
desplazamiento = 1075 a 1073 mm. Esta vibración también indica el umbral de perturbación 
de equipo óptico, electrónico y de cómputo. 

3. Vibración de maquinaria y edificios: frecuencia = 10 a 100 Hz, amplitud de desplazamiento = 
0.01 a 1 mm. El umbral de percepción humana cae dentro del rango de frecuencia de 1 a 8 Hz. 

4. Oscilación de edificios altos: rango de frecuencia = 0.1 a 5 Hz, amplitud de desplazamiento = 

10 a 1000 mm. 


La severidad de vibración de maquinaría se define en función del valor rem de la velocidad de 
vibración en ISO 2372 [8.3]. La definición ISO identifica 15 rangos de severidad de vibración en 
el rango de velocidad de 0.11-71 mm/s para cuatro clases de máquinas: (1) pequeñas, (2) medianas, 
(3) grandes y (4) turbomáquinas. La severidad de vibración de máquinas clase 3, como los mo- 


Cabeza (25 Hz) 
Ojos (30-60 Hz) 


S q 
Pared del pecho (60 Hz) 
5 


Espina 
dorsal 
+] (10-12 Hz) [+] Brazo (16-30 Hz) 
HT] 
Masa pélvica Mano 
[1 y glúteos | (50-150 Hz) 
(4-8 Hz) 


=1 Piernas (2-20 Hz) 


Figura 8.2 Sensibilidad a la frecuencia de vibración de diferentes 
partes del cuerpo humano. 


===] 
Ejemplo 8.1 
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tores primarios, se muestra en la figura 8.1. Para aplicar estos criterios, la vibración se tiene que 
medir en las superficies de la máquina como son las tapas de cojinetes en el rango de frecuencia 
de 10-1 000 Hz. 

ISO DP 4866 [8.4] proporciona la severidad de vibración de un edificio completo debido a una 
explosión o vibración de estado estable en el rango de frecuencia de 1-100 Hz. Para la vibración 
provocada por una explosión, la velocidad se tiene que medir en los cimientos del edificio cerca 
de donde ocurrió la explosión, y para la vibración de estado estable, la velocidad pico se tiene que 
medir en el último piso. Los límites dados son de 3-5 mm/s para el umbral de daños y de 5-30 mm/s 
para daños menores. En la figura 8.1 también se muestran los resultados de vibración reportados 
por Steffens [8.5] sobre daños estructurales. 

Los límites de vibración recomendados en ISO 2631 [8.6] en la sensibilidad humana a la vi- 
bración también se muestran en la figura 8.1. En Estados Unidos, un estimado de 8 millones de tra- 
bajadores están expuestos o bien a una vibración de todo el cuerpo, o a una vibración segmentada a 
partes específicas del cuerpo. La vibración de todo el cuerpo puede deberse a la transmisión a través 
de una estructura de soporte como el asiento de un helicóptero, y la vibración de partes del cuerpo 
específicas pueden deberse a procesos de trabajo como operaciones de compactación, taladrado 
y corte con sierras de cadena. Se ha encontrado que la tolerancia humana a vibración de todo el 
cuerpo es mínima en el rango de frecuencia de 4-8 Hz. Al tiempo que la vibración segmentada pro- 
voca lesiones por esfuerzo ubicado en diferentes partes del cuerpo a diferentes frecuencias, como 
se indica en la figura 8.2. Además, se han observado los siguientes efectos a diferentes frecuencias 
[8.7]: mareos (0.1-1 Hz), visión borrosa (2-20 Hz), perturbación del habla (1-20 Hz), interferencia 
con tareas (0.5-20 Hz) y fatiga posterior (0.2-15 Hz). 

Los niveles de vibración aceptables para laboratorios que mantienen estándares de referencia 
también se muestran en la figura 8.1. 


Reducción de la vibración del asiento de un helicóptero 


El asiento de un helicóptero, junto con el piloto, pesa 1000 N y se ve que experimenta una deflexión estática 
de 10 mm bajo su propio peso. La vibración del rotor se transmite a la base del asiento como movimiento 
armónico con 4 Hz de frecuencia y 0.2 mm de amplitud. 


a. ¿Cuál es el nivel de vibración percibido por el piloto? 
b. ¿Cómo se puede volver a diseñar el asiento para reducir el efecto de vibración? 
Solución: 


a. Modelando el asiento como un sistema no amortiguado de un solo grado de libertad, podemos calcular lo 
siguiente: 


Masa = m = 1000/9.81 = 101.9368 kg 


W 1000 
Rigidez = k 10% N/m 
Oest 0.01 
k J 105 
FE ia natural = w, =,/= = = 31.3209 rad/s = 4.9849 H 
recuencia natural = 0, 5 101.9368 rad/s z 
. . w 4.9849 
Relación de frecuencia = r 1.2462 


On 40 
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Como el asiento se somete a una excitación armónica de la base, la ecuación (3.68) proporciona la amplitud 
de vibración percibida por el piloto (masa del asiento) con £ =0: 


X=+w+ == (E.1) 
== 


donde Y es la amplitud de desplazamiento de la base. La ecuación (E.1) da 


0.2 


= —————5 = 0.3616 mm 
1 — 1,2462? 
Las amplitudes de la velocidad y aceleración percibidas por el piloto son wX = 277fX = 2(7r) = (5)1(0.3616) 
= 9.0887 mm/s y w2X = (27rf)2X = 228.4074 mm/s? = 0.2284 m/s?. Correspondiente a la frecuencia de 
4 Hz, la figura 8.1 muestra que es posible que la amplitud de movimiento de 0.3616 mm no provoque 
mucha incomodidad. Sin embargo, los niveles de velocidad y aceleración a la misma frecuencia (4 Hz) no 
son aceptables para un vuelo confortable. 

b. Para reducir el nivel de vibración a uno aceptable, tratemos de reducir el nivel de aceleración percibi- 
do por el piloto de 0.2284 m/s? a 0.01 m/s?. Utilizando a, = 10 mm/s? = —(217f?X = — (8r?X, 
obtenemos X = 0.01583 mm. Esto conduce a 


X 0015831 sara 
ro ae SR 


Este valor presenta la nueva frecuencia natural del asiento como 


w 8 TT 
On 6.8068 rad/s 
3.6923 3.6923 


Utilizando la relación w, = Wk/m con m = 101.9368 kg, la nueva rigidez es k = 4722.9837 N/m. Esto 
implica que la rigidez del asiento se tiene que reducir de 105 N/m a 4722.9837 N/m. Esto se puede lograr 
utilizando un material más blando para el asiento, o utilizando un diseño de resortes diferente. O bien, el 
nivel de aceleración deseado se puede lograr incrementando la masa del asiento. Sin embargo, esta solu- 
ción en es muy aceptable, ya que aumenta el peso del helicóptero. 


Lo primero que hay que explorar para controlar vibraciones es tratar de modificar la fuente de 
modo que produzca menos vibración. Este método puede no ser factible siempre. Algunos ejemplos 
de fuentes de vibración que no pueden ser modificadas son la excitación por sismos, turbulencia 
atmosférica, irregularidades en la carretera y combustión inestable en motores. Por otra parte, cier- 
tas fuentes como el desbalance en máquinas rotatorias o reciprocantes se pueden modificar para 
reducir las vibraciones. Esto se puede lograr, por lo general, utilizando tanto un balanceo interno o 
un incremento en la precisión de los elementos de la máquina. El uso de tolerancias mínimas y un 
mejor acabado superficial de las partes de la máquina (las cuales tienen movimiento relativo una 
con respecto a la otra) hacen que la máquina sea menos susceptible a la vibración. Por supuesto, 
puede haber restricciones económicas y de fabricación en el grado de balanceo que se puede lograr 
O la precisión con la cual se pueden fabricar las partes de la máquina. Consideraremos el análisis 
de máquinas rotatorias y reciprocantes cuando hay desbalance e incluso las formas de controlar las 
vibraciones que resultan de las fuerzas desbalanceadas. 
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8.4.1 


Balanceo 
en un plano 


La presencia de una masa excéntrica o desbalanceada en un disco rotatorio provoca vibración, la 
cual puede ser aceptable hasta un cierto nivel. Si la vibración provocada por una masa desba- 
lanceada no es aceptable, se puede eliminar ya sea quitando la masa excéntrica o agregando una 
masa igual en una posición tal que anule el efecto del desbalance. Para aplicar este procedimiento 
tenemos que determinar la cantidad y la ubicación de la masa excéntrica experimentalmente. El 
desbalance en máquinas prácticas se puede atribuir a irregularidades como errores de maquinado y 
variaciones en los tamaños de pernos, tuercas, remaches y soldaduras. En esta sección considerare- 
mos dos tipos de balanceo: balanceo en un plano O estático y balanceo en dos planos o dinámico 


[8.9, 8.10]. 


Considere un elemento de máquina en la forma de un disco circular delgado, digamos un ventila- 
dor, volante, engrane o una rueda de amolar, montado en una flecha. Cuando el centro de masa se 
desplaza del eje de rotación debido a errores de manufactura, se dice que el elemento de máquina 
está estáticamente desbalanceado. Para determinar si un disco está o no balanceado, monte la fle- 
cha sobre dos cojinetes de baja fricción, como se muestra en la figura 8.3(a). Gire el disco y déjelo 
que se detenga. Marque el punto más bajo con gis en la circunferencia del disco. Repita el proceso 
varias veces, marcando con gis cada vez el punto más bajo en el disco. Si el disco está balanceado, 
las marcas de gis aparecerán dispersas al azar por toda la circunferencia. Por otra parte, si el disco 
no está balanceado, todas las marcas de gis coincidirán. 


Disco 


Cojinete 1 


Cojinete 2 
(a) 


SS 
41 


(b) Figura 8.3 Balanceo 
en un plano de un disco. 
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El desbalance detectado por este procedimiento se conoce como desbalance estático. El desba- 
lance estático se puede corregir quitando (perforando) metal en la marca de gis o agregando un peso 
a 180” de la marca de gis. Como no se conoce la magnitud del desbalance, la cantidad de material 
que hay que quitar o agregar debe determinarse mediante prueba y error. Este procedimiento se 
conoce como “balanceo en un plano”, ya que toda la masa queda prácticamente en un solo plano. 
La cantidad de desbalance se determina girando el disco a una velocidad conocida w y midiendo 
las reacciones en los dos cojinetes (vea la figura 8.3(b)). Si se coloca una masa desbalanceada m 
en un radio r del disco, la fuerza centrífuga será mr«?. Por lo tanto, las reacciones medidas en los 
cojinetes F, y F, dan m y r: 


(8.8) 


Otro procedimiento para balanceo en un plano, por medio de un analizador de vibración, se ilustra 
en la figura 8.4. En este caso, se monta una rueda de amolar (disco) en una flecha rotatoria que tiene 
un cojinete en A y la mueve un motor eléctrico a una velocidad angular ww. 

Antes de iniciar el procedimiento se colocan unas marcas de referencia, también conocidas 
como marcas de fase, tanto en el rotor (rueda) como en el estator, como se muestra en la figura en 
la figura 8.5(a). Se coloca un detector de vibración en contacto con el cojinete, como se muestra 
en la figura 8.4, y el analizador de vibración se ajusta a una frecuencia correspondiente a la velo- 
cidad angular de la rueda de amolar. La señal de vibración (la amplitud de desplazamiento) produ- 
cida por el desbalance se lee en el medidor del analizador de vibración. El analizador de vibración 
enciende una luz estroboscópica a la frecuencia de la rueda rotatoria. Cuando el rotor gira a una 
velocidad w, la marca de fase en el rotor aparece estacionaria bajo la luz estroboscópica pero ubi- 
cada a un ángulo 6 de la marca en el estator, como se muestra en la figura 8.5(b), debido al retraso 
de fase en la respuesta. Se anotan tanto el ángulo 6 como la amplitud A,, leídos en el analizador de 
vibración) provocados por el desbalance original. Luego se detiene el rotor, y se coloca al rotor un 
peso W de prueba conocido, como se muestra en la figura 8.5(b). Cuando el rotor gira a la velocidad 
w, se anota la nueva posición angular de la marca de fase « en el rotor y la amplitud de vibración 


A +w provocada por el desbalance combinado del rotor y el peso de prueba (vea la figura 8.5(c)).! 


sa Detector de vibración 
Cojinete, A 


Motor l ( 


Rueda de amolar 
(rotor) 


Estroboscopio 


Analizador 
de vibración 


Figura 8.4 Balanceo en un plano por medio de un analizador de vibración. 


l Observe que el peso de prueba se coloca en una posición que desplace el desbalance neto en la dirección de las manecillas 
del reloj, la posición estacionaria de la marca de fase se desplazará exactamente en la misma cantidad en la dirección con- 
traria a las manecillas del reloj, y viceversa. 
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Dirección del 


Rueda de amolar | desbalance original 
(rotor) 


Peso de 
, prueba 


F—Marca de 


0? referencia 
(a) (b) (c) (d) 


Figura 8.5 Uso de marcas de fase. 


Ahora construimos un diagrama vectorial para determinar la magnitud y localización de la masa de 
> 


corrección para balancear la rueda. El vector de desbalance original A,, se traza en una dirección 
arbitraria, con su longitud igual a A,, como se muestra en la figura 8.6. Luego se traza el vector de 
desbalance combinado como A, +, a un ángulo Y — 6 con respecto a la dirección de A, con una 
longitud de A El vector de diferencia A,, = Ay+,y — A, en la figura 8.6 representa entonces el 


vector de desbalance debido al peso de prueba W. La magnitud de EN se calcula aplicando la ley 
de los cosenos: 


u+w" 


Ay = [Az + Añtw a 2A Ayto cos ($ => 9)? (8.9) 


Como la magnitud del peso de prueba W y su dirección con respecto al desbalance original (a en la 
figura 8.6) se conocen, el desbalance original puede estar a un ángulo « de la posición del peso de 
prueba, como se muestra en la figura 8.5(d). El ángulo « se obtiene a partir de la ley de los cosenos: 


A4+Ad-Al, 
as cos” u Y U+FWw (8.10) 
2A,A y 


La magnitud del desbalance original es W, = (4,/A,,)*W, localizado a la misma distancia radial 
del eje de rotación del rotor que el peso W. Una vez conocidas la localización y magnitud del des- 
balance original, se puede agregar un peso de corrección para balancear adecuadamente la rueda. 


Posición del peso 


de prueba 

(conocido) 
A, O Dirección del 
Desbalance original peso de balanceo 
(desconocido) 


Figura 8.6 Desbalance debido al peso de prueba W. 
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8.4.2 


Balanceo en 
dos planos 


El balanceo en un plano se puede utilizar para balancear en un plano, es decir, para rotores del tipo 
de disco rígido. Si el rotor es un cuerpo rígido alargado, como se muestra en la figura 8.7, el des- 
balance puede estar en cualquier parte a lo largo de la extensión del rotor. En este caso el rotor se 
puede balancear agregando pesos de balanceo en dos planos cualesquiera [8.10, 8.11]. Para facilitar 
la operación se suele elegir los dos planos extremos del rotor (mostrados por medio de líneas de 
rayas en la figura 8.7). 

Para ver que cualquier masa desbalanceada en el rotor puede ser reemplazada por dos masas 
desbalanceadas equivalentes (dos planos cualesquiera) considere un rotor con una masa desbalan- 
ceada m a una distancia 1/3 del extremo derecho, como se muestra en la figura 8.8(a). Cuando el 
rotor gira a una velocidad de w, la fuerza provocada por el desbalance será F = mau?R, donde R es 
el radio del rotor. La masa desbalanceada m puede ser reemplazada por dos masas m, y m,, loca- 
lizadas en los extremos del rotor, como se muestra en la figura 8.8(b). Las fuerzas ejercidas en el 
rotor por estas masas son F, = m,?R y F, = m,«?R. Para la equivalencia de fuerza en las figuras 
8.8(a) y (b), tenemos 


mo?R = mjw2R + maw07R O m= mi, + m, (8.11) 


Para la equivalencia de momentos en los dos casos, consideramos los momentos con respecto al 
extremo derecho, de modo que 


l 
mo*Rz = m¡w?Rl O m = 3m3 (8.12) 


Plano L A Plano RE 
l 


1 

Z 2 
Cojinete e e” ¡ Cojinete 
l 
l 


B 
(cm Rotor rígido STO 
E En 


I 
I 
I 
| Y 
I 
v 


y” Figura 8.7 Balanceo en dos planos de un rotor. 


L 1 a Figura 8.8 Representación de una masa 
desbalanceada como dos masas desbalanceadas 
(b) equivalentes. 
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Las ecuaciones (8.11) y (8.12) resultan m, = m/3 y m, = 2m/3. Por lo tanto, cualquier masa 
desbalanceada puede ser reemplazada por dos masas desbalanceadas equivalentes en los planos 
extremos del rotor. 

Ahora consideramos el procedimiento de balanceo en dos planos por medio de un analizador 
de vibración. En la figura 8.9, el desbalance total en el rotor es reemplazado por dos pesos desbalan- 
ceados U, y Uz en los planos izquierdo y derecho, respectivamente. A la velocidad de operación w 
del rotor, la fase y amplitud de vibración debido al desbalance original se miden en los dos cojinetes 
A y B, y los resultados se registran como los vectores Va y Va La magnitud del vector de vibración 
se considera como la amplitud de vibración, mientras que la dirección del vector se considera como 
el valor negativo del ángulo observado bajo la luz estroboscópica respecto de la línea de referencia 
del estator. Los vectores medidos V, y Vg se expresan como 


Vi = AO, EA (8.13) 


Va = Áprl, + Ane (8.14) 


donde A; ¡ Se considera como un vector que refleja el efecto del desbalance en el plano JG=L,R) 
en la vibración en el cojinete ¡ (¡ = A, B). Observe que Un, Un y todos los vectores Áy son desco- 
nocidos en las ecuaciones (8.13) y (8.14). 

Como en el caso de balanceo en un plano, agregamos pesos de prueba conocidos y tomamos 
medidas para obtener información sobre las masas desbalanceadas. Primero agregamos un peso 
conocido A en el plano izquierdo a una posición angular conocida y medimos el desplazamiento 
y fase de vibración en los dos cojinetes, mientras el rotor gira a una velocidad w. Indicamos estas 
vibraciones medidas como vectores que 


Y = AyL(U, + W,) + AarUr (8.15) 


Vg = ApL(U, + W,) + AgrUr (8.16) 


Restando las ecuaciones (8.13) y (8.14) de las ecuaciones (8.15) y (8.16), respectivamente, y resol- 
viendo, obtenemos? 


2 U=-W 

Mig (8.17) 
W 

ss Ve 

Appa (8.18) 
7 


2 Se ve que la resta, división y multiplicación complejas a menudo se utilizan en el cálculo de pesos de balanceo. Si 


A=a/04 y B=b/0Í 


podemos volver a escribir A y B como Á= aj + la) y B= bi + ib), donde a, = acos 6, y a, = asen 64, b, = bcos 
0 y b, = b sen 0. Entonces las fórmulas para resta, división y multiplicación complejas son [8.12]: 


A— B (ay = bi) + ¡(az — b>) 


(ayb; E a2b)) ES ¡(aby == ajb),) 
(bf + b3) 


>] 
| mila! 


(ayb, — azb,) + i(azb; + ajb,) 
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Ur 


Plano izquierdo | 


Plano derecho 


Figura 8.9 Balanceo en dos planos. 


$ E 
Luego eliminamos W, y agregamos un peso conocido Wz en el plano derecho en una posición an- 
gular conocida y medimos las vibraciones resultantes mientras el rotor gira a una velocidad w. Las 
vibraciones medidas se pueden indicar como vectores: 


Va” = Ayr(UR + We) + ArLUL (8.19) 


Ve = Agr(Ur + Wx) + ApLUL (8.20) 


Como antes, restamos las ecuaciones (8.13) y (8.14) de las ecuaciones (8.19) y (8.20), respectiva- 
mente, para encontrar 


> W-V 

ar = == (8.21) 
We 

>  V-Y 

A (8.22) 
Wr 


Una vez que se conocen los vectores A; ¡Se resuelven las ecuaciones (8.13) y (8.14) para hallar los 
vectores de desbalance U, y Uz: 


Y, = AR (8.23) 
ArÁaL — AArÁpL 

2 

Ús = ¿2% ALVE (8.24) 


ABLAAR — AALABR 


Ahora se puede balancear el rotor agregando pesos de balanceo iguales y opuestos en cada 
plano. Los pesos de balanceo en los planos izquierdo y derecho se indican vectorialmente como 
B. => 7A y Br == es Se ve que el procedimiento de balanceo en dos planos es una extensión 
directa del procedimiento de balanceo en un plano. Aunque los rotores de alta velocidad se balan- 
cean durante su fabricación, en general se hace necesario volverlos a balancear en el campo debido 
a desbalances leves presentados por cedencia, operación a alta temperatura, etc. La figura 8.10 
muestra un ejemplo práctico de balanceo en dos planos. 


A a 
Ejemplo 8.2 
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Balanceo en dos planos de un rotor de turbina 


En el balanceo en dos planos de un rotor de turbina, a continuación se muestran los datos obtenidos con la me- 
dición del desbalance original, el peso de prueba en el plano derecho y el peso de prueba en el plano izquierdo. 
Las amplitudes de desplazamiento se expresan en mils (1/1 000 pulg). Determine el tamaño y la ubicación de 


los pesos requeridos. 


Amplitud de vibración 


(desplazamiento) Ángulo de fase 
Condición En el cojinete A En el cojinete B En el cojinete A En el cojinete B 
Desbalance original 8.5 6.5 602 2052 


W, = 10.0 oz agregadas 
a 270? de la marca 6.0 4.5 125 2302 


de referencia 


Wz = 12.0 oz agregadas 
a 180? de la marca 6.0 10.5 392 1602 
de referencia 
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Solución: Los datos se expresan en notación vectorial como 


Y, = 8.5/60% = 4.2500 + (7.3612 
Va = 6.5/205% = —5.8910 — ¿2.7470 


Vi = 6.0/125* = —3.4415 + ¡4.9149 
VÍ = 4.5/230 = —2.8926 — ¡3.4472 


V/ = 6.0/35% = 4.9149 + ¡3.4472 


Vy = 10.5/160% = —9.8668 + ¡3.5912 
W, = 10.0/270* = 0.0000 — ¿10.0000 


W = 12.0/180* = —12.0000 + ¿0.0000 


Las ecuaciones (8.17) y (8.18) proporcionan 


> 


Y =W<'  —7.6915 — ¡2.4463 


y POR E DE 
e 0.0000 — ¡10.0000 


= 0.2446 — ¡0.7691 


Ze V¿ — Yo 2.9985 — ¡0.7002 
a 0.0000 — ¡10.0000 


= 0.0700 + ¡0.2998 


El uso de las ecuaciones (8.21) y (8.22) conduce a 


VI — Y 0.6649 — ¡3.9198 


>> : = —0.0554 + ¡0.3266 
ñ —12.0000 + ¡0.0000 
> VE VÍ _ —3:9758 + 16.3382 
Apr = >= = 0.3313 — (0.5282 
sl A —12.0000 + ¡0.0000 : 


Los pesos de desbalance se determinan por las ecuaciones (8.23) y (8.24): 


S (5.2962 + ¡0.1941) — (1.2237 — 1.7721) (4.0725 + ¡1.9661) 
UL, = a 
E (0.3252 — ¡0.3840) — (—0.1018 + 0.0063) — (—0.2234 — ¡0.3903) 


= 8.2930 + 15.6879 


(1.9096 + ¡1.7898) — (3.5540 + ¡3.8590) (1.6443 — ¡2.0693) 


7 
£ — (0.1018 + ¿0.0063) — (—0.3252 — 0.3840) — (0.2234 + ¡0.3903) 


= 2.1773 — 15.4592 


Por lo tanto, los pesos de balance requeridos están dados por 


B, = —U, = (8.2930 — ¡5.6879) = 10.0561/145.5548* 


Bx = —Uz = (2.1773 + (5.4592) = 5.8774 /248.2559% 


Esto muestra que la adición de un peso de 10.0561 oz en el plano izquierdo a 145.5548” y un peso de 5.8774 oz 
en el plano derecho a 248.2559” de la posición de referencia balanceará el rotor de la turbina. Se infiere que 
los pesos de balanceo se colocan a la misma distancia radial que los pesos de prueba. Si un peso de balanceo 
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se tuviera que colocar en una posición radial diferente, el peso de balanceo requerido tendría que modificarse 
en proporción inversa a la distancia radial del eje de rotación. 


8.5.1 
arpa 


Ecuaciones 
de movimiento 


En la sección anterior se supuso que el sistema de rotor: la flecha y el cuerpo rotatorio, eran rígidos. 
Sin embargo, en muchas aplicaciones prácticas, como turbinas, compresores, motores eléctricos y 
bombas, se monta un rotor pesado sobre una flecha flexible ligera que está apoyada en rodamientos. 
Habrá desbalance en todos los rotores debido a errores de fabricación. Estos desbalances así como 
otros efectos, como la rigidez y amortiguamiento de la flecha, efectos giroscópicos y fricción de 
fluido en rodamientos, harán que la flecha se flexione de una manera complicada a ciertas veloci- 
dades de rotación, conocidas como velocidades de remolineo, latigueo o críticas. El remolineo se 
define como la rotación del plano formado por la línea de centros de los rodamientos y la flecha 
flexionada. En esta sección estudiamos los aspectos de modelado del sistema de rotor, las velocida- 
des críticas, la respuesta del sistema, y la estabilidad [8.13-8.14]. 


Considere una flecha apoyada por dos rodamientos y con un rotor o disco de masa m a la mitad, 
como se muestra en la figura 8.11. Supondremos que el rotor está sometido a una excitación de esta- 
do estable causada por un desbalance de masa. Las fuerzas que actúan en el rotor son la fuerza de 
inercia debido a la aceleración del centro de masa, la fuerza de resorte debido a la elasticidad de la 
flecha, y las fuerzas de amortiguamiento externas e internas.3 

Sea O la posición de equilibrio de la flecha cuando está perfectamente balanceada, como se 
muestra en la figura 8.12. Se supone que la flecha (línea CG) gira a una velocidad angular constante 
w. Durante la rotación, el rotor se flexiona radialmente a una distancia A = OC (en estado estable). 
Se supone que el rotor (disco) tiene una excentricidad a de modo que su centro de masa (centro de 
gravedad) G está a una distancia a del centro geométrico, C. Utilizamos un sistema de coordenadas 


Rotor o disco 


Figura 8.11 Flecha con un rotor. 


3 Cualquier sistema rotatorio responde en dos formas diferentes a las fuerzas de amortiguamiento o fricción, dependiendo 
de si las fuerzas giran con la flecha o no. Cuando las posiciones en que actúan las fuerzas permanecen fijas en el espacio, 
con en el caso de fuerzas de amortiguamiento (las cuales provocan pérdidas de energía) en la estructura de soporte, el amor- 
tiguamiento se conoce como amortiguamiento estacionario o externo. Por otra parte, si las posiciones en que actúan giran 
con la flecha en el espacio, como en el caso de fricción interna del material de la flecha, el amortiguamiento se conoce como 
amortiguamiento rotatorio o interno. 
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E 
G 
| a Cos wÍ 
| 
| 


Rotor en condición 
desplazada 


Figura 8.12 Rotor con excentricidad. 


fijo (x y y fijo a la tierra) con O como el origen para describir el movimiento del sistema. La veloci- 
dad angular de la línea OC, 0 = d0 /dt, se conoce como velocidad de remolineo y no suele ser igual 
a (. Las ecuaciones de movimiento del rotor (masa m) se pueden escribir como 


Fuerza de inercia (F;) = Fuerza elástica (F, ) 
+ Fuerza de amortiguamiento interno (£;) 


+ Fuerza de amortiguamiento externo (Ese) (8.25) 


Las diversas fuerzas en la ecuación (8.25) se pueden expresar como sigue: 


Fuerza de inercia: F, = mR (8.26) 


donde K indica el vector radio del centro de masa G dado por 


> 


R= (x + acos wt)i + (y + asen w1)j (8.27) 


donde x y y representan las coordenadas del centro geométrico C'e ¡ y j indican los vectores unita- 
rios a lo largo de las coordenadas x y y, respectivamente. Las ecuaciones (8.26) y (8.27) conducen a 


> 


E, = m[(% — aw? cos wt)i + (y — aa? sen wt)j] (8.28) 
Fuerza elástica: F, = —k(xi + y)) (8.29) 
donde k es la rigidez de la flecha. 


Fuerza de amortiguamiento interno: Ey; = CG [(x + wy)i + (y + 0x)/] (8.30) 


donde c; es el coeficiente de amortiguamiento interno o rotatorio: 


Fuerza de amortiguamiento externo: En = —c(xi + $5) (8.31) 


8.5.2 
e 


Velocidades 
críticas 


8.5.3 


Respuesta 
del sistema 
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donde c es el coeficiente de amortiguamiento externo. Sustituyendo las ecuaciones (8.28) a (8.31) en 
la ecuación (8.25), obtenemos las ecuaciones de movimiento en forma escalar: 


mx + (c+ c)x + kx — c¡0y = mua cos wt (8.32) 
my + (c+ c)y + ky — c¡0ox = ma sen wf (8.33) 


Estas ecuaciones de movimiento, las cuales describen la vibración lateral del rotor, están acopladas 
y dependen de la velocidad de rotación de estado estable w, de la flecha. Definiendo una cantidad 
compleja w como 


wW=x<++ly (8.34) 


donde ¡ = (—1)1/2 y sumando la ecuación (8.32) a la ecuación (8.33) multiplicada por ¿, obtenemos 
una única ecuación de movimiento: 


mw + (c+ c)w + kw — ¡ocw = muaae'" (8.35) 


Se dice que una velocidad crítica existe cuando la frecuencia de rotación de una flecha es igual 
a una de sus frecuencias naturales. La frecuencia natural no amortiguada del sistema de rotor se 
obtiene resolviendo las ecuaciones (8.32), (8.33) u (8.35), reteniendo sólo la parte homogénea con 
c¿ = c = 0. Esto da la frecuencia natural del sistema (o velocidad crítica del sistema no amortiguado): 


EU2 
y = (4) (8.36) 


m 


Cuando la velocidad de rotación es igual a esta velocidad crítica, el rotor experimenta grandes 
deflexiones y la fuerza transmitida a los rodamientos puede provocar fallas en éstos. Se espera que 
una rápida transición de la flecha rotatoria de una velocidad crítica limite las amplitudes de remo- 
lineo, mientras que una transición lenta por la velocidad crítica promueva el desarrollo de grandes 
amplitudes. La referencia [8.15] investiga el comportamiento del rotor durante la aceleración y 
desaceleración a través de velocidades críticas. En la referencia [8.16] se presenta un programa de 
computadora FORTRAN para calcular las velocidades críticas de flechas rotatorias. 


Para determinar la respuesta del rotor, suponemos que la excitación es una fuerza armónica producida 
por el desbalance del rotor. Además, suponemos que el amortiguamiento interno es insignificante 
(c, = 0). Entonces, podemos resolver las ecuaciones (8.32) y (8.33) (o de manera equivalente, la 
ecuación (8.35)) y determinar las amplitudes de remolineo dinámico del rotor originadas por el 
desbalance de la masa. Con c, = 0, la ecuación (8.35) se reduce a 


mw + cw + kw = motae!” (8.37) 
La solución de la ecuación (8.37) se puede expresar como 


w(t) = Co le+B) y pelo) (8.38) 
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donde C, fB, A y q son constantes. Observe que el primer término en el lado derecho de la ecuación 
(8.38) contiene un término exponencial decadente que representa una solución transitoria y el se- 
gundo término denota un movimiento circular de estado estable (remolineo). Sustituyendo la parte 
de estado estable de la ecuación (8.38) en la ecuación (8.37), podemos determinar la amplitud del 
movimiento circular (remolineo) como 


Ea ES (8.39) 


S cw e 2£r 
$ = tan ¡6 > 2) = tan! (: - 5 (8.40) 


donde 


r=—, O y ¿= ; 
On Ñ m 2 V km 


Diferenciando la ecuación (8.39) con respecto a w e igualando el resultado a cero, podemos hallar 
la velocidad de rotación w a la cual la amplitud de remolineo se hace máxima: 


On 


do) — E (8.41) 


v1- 2 


! 
= ) 
En | 
E ) 
áS 1 
a ) 
8 ) 
< ) 
) 
w 
O < Domina Domina ——» 
(k) (m) 
el resorte la masa 
El amortiguamiento 
(c) 
controla 
A | | + 
1] 1 1 
n J 
E 90 NI 
3 IN 
o 180? 
12] 1 
E 
e Resonancia Figura 8.13 Gráficas de las ecuaciones 


(8.39) y (8.40). 


8.5.4 
EA 


Análisis de 
estabilidad 
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donde la ecuación (8.36) resulta en w,,. Se ve que la velocidad crítica corresponde exactamente a 
la frecuencia natural «w,, sólo cuando el amortiguamiento (c) es cero. Además, la ecuación (8.41) 
muestra que, por lo general, la presencia de amortiguamiento incrementa el valor de la velocidad 
crítica comparada con w,,. En la figura 8.13 [8.14] se muestra una gráfica de las ecuaciones (8.39) 
y (8.40). Como la función forzada es proporcional a w?, normalmente esperamos que la amplitud 
de vibración se incremente con la velocidad w. Sin embargo, la amplitud real aparece como se 
muestra en la figura 8.13. Por la ecuación (8.39) se observa que la constante de resorte k determina 
la amplitud de remolineo circular A a bajas velocidades, puesto que los otros dos términos, mau? y 
c2w? son pequeños. Además, se ve que el valor del ángulo de fase bp es 0” según la ecuación (8.40) 
para valores pequeños de w. A medida que w se incrementa, la amplitud de la respuesta alcanza 
un pico, puesto que la resonancia ocurre con k — mw? = 0, Alrededor de la resonancia, en esencia 
el término de amortiguamiento limita la respuesta. El retraso de fase es de 90” en resonancia. A 
medida que la velocidad w se incrementa más allá de w,,, el término de masa m2w* en la ecuación 
(8.39) domina la respuesta. Puesto que este término está desfasado 180” con respecto a la fuerza 
desbalanceada, la flecha gira en dirección opuesta a la de la fuerza desbalanceada, de ahí que su 
respuesta estará limitada. 


Notas: 


1. La ecuación (8.38) asume implícitamente una condición de remolineo sincrónico directo bajo 
estado estable (es decir, Q = «w). Como un caso general, si la solución de estado estable de la 
ecuación (8.37) se supone como w(1) = Aei(v:=0), la solución se obtiene como y = +, con 
y = +o representando el remolineo sincrónico directo y y = —«w denotando un remolineo 
sincrónico inverso. Para rotores simples, como el de la figura 8.11, sólo ocurre remolineo sin- 
crónico directo en la práctica. 

2. Para determinar las reacciones en los rodamientos, primero encontramos la deflexión del centro 
de masa del disco con respecto al eje de rodamiento, R en la figura 8.12, como 


R?= A + a? + 2Aacos (8.42) 
Considerando las ecuaciones (8.39) y (8.40), la ecuación (8.42) se reescribe como 


1 + (2gry? 1/2 
R=a (8.43) 
== 


Las reacciones en los rodamientos se determinan entonces por la fuerza centrífuga, mu?R. 
La vibración y balanceo de rotores flexibles desbalanceados se presentan en las referencias 
[8.17, 8.18]. 


La inestabilidad en un sistema de rotor flexible puede ocurrir debido a varios factores como fricción 
interna, excentricidad del rotor y el latigueo de aceite en los rodamientos. Como se vio antes, la 
estabilidad del sistema se puede investigar teniendo presente la ecuación que rige la dinámica del 
sistema. Suponiendo w(t) = e*s!, la ecuación característica a la parte homogénea de la ecuación 
(8.35) se escribe como 


ms? + (c+ c)s + k-— iwc¡=0 (8.44) 
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Con s = ¡A, la ecuación (8.44) se escribe como 
—mR + (c+ c)iA + k- iwc¡=0 (8.45) 
Esta ecuación es un caso particular de la ecuación más general 
(p2 + iq) + (py + igi)A + (po + iqo) =0 (8.46) 


Una condición necesaria y suficiente para que el sistema regido por la ecuación (8.46) sea estable, 
según el criterio de Routh-Hurwitz, es que se satisfagan las siguientes desigualdades: 


p2 Pl 
44 


>0 (8.47) 


P2 Pi Po 0 
d q do 0 
O Pp» Pi Po 
0.9 q 3 


>0 (8.48) 


Observando que p, = —m, q, =0,p, =0,q, =C¡+C,py = ky q9 = — wc; de acuerdo con la 
ecuación (8.45), la aplicación de las ecuaciones (8.47) y (8.48) conduce a 


m(c;+c)>0 (8.49) 


km(c; + c)? — m(wtc?) > 0 (8.50) 


La ecuación (8.49) se satisface automáticamente, en tanto que la ecuación (8.50) produce la con- 
dición 


k c 
—=(1+=])-=w0>0 (8.51) 
m Ci 
Esta ecuación también muestra que la fricción interna y externa puede provocar inestabilidad a 
: : : ) : k 
velocidades de rotación por encima de la primera velocidad crítica de w =./—. 
m 


Amplitud de remolineo de una flecha con un rotor desbalanceado 


Una flecha, con un rotor que pesa 100 lb y excentricidad de 0.1 pulg., gira a 1200 rpm. Determine (a) la 
amplitud de remolineo de estado estable y (b) la amplitud de remolineo máxima durante las condiciones de 
arranque del sistema. Suponga la rigidez de la flecha como 2 X 105 lb/pulg y la relación de amortiguamiento 
externo como 0.1. 


8.6.1 
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Solución: La frecuencia forzada del rotor (velocidad de rotación de la flecha) está dada por 


1200 Xx 27 
60 


w = 407 = 125.6640 rad/s 


La frecuencia natural del sistema se determina como 


A 1% 7.9090 rad! 
== == == E rad/s 
“Nm (100/386.4) 


y la relación de frecuencia como 


w  125.6640 
r=== = 1.4295 
0H  87.9090 


(a) La ecuación (8.39) proporciona la amplitud de estado estable: 


ar? 


A= (EL) 
Va - y + (ar? 


(0.1) (1.4295)? 


= 0.18887 pulg. (E.2) 


V(1 — 1.4295%)? + (2 x 0.1 X 1.4295)? 


(b) Durante las condiciones de arranque, la frecuencia (velocidad) del rotor, «w, pasa por la frecuencia natural 
del sistema. Por lo tanto, con r = 1 en la ecuación (E.1), obtenemos la amplitud de remolineo como 


Al a 0.1 Ús 
pp IAE —"U ul. 
SE pe 


Los elementos móviles esenciales de un motor reciprocante son el pistón, el cigiieñal y la biela. 
Las vibraciones en motores reciprocantes se presentan debido a (1) la variación periódica de la pre- 
sión de gas en el cilindro y (2) las fuerzas de inercia (periódicas) asociadas con las partes móviles. 
[8.19]. A continuación examinaremos un motor reciprocante y encontraremos las fuerzas desbalan- 
ceadas provocadas por estos factores. 


La figura 8.14(a) es un diagrama esquemático de un cilindro de un motor reciprocante. El motor 
es propulsado por el gas que se expande en el cilindro. El gas ejerce una fuerza de presión FF en el 
pistón, la cual se transmite al cigiieñal por conducto de la biela. La reacción a la fuerza F' se puede 
descomponer en dos componentes: una de magnitud F/cos q, que actúa a lo largo de la biela, y la 
otra de magnitud F tan $, que actúa en una dirección horizontal. La fuerza F/cos p induce un par 
de torsión M,, la cual tiende a hacer girar el cigiteñal. (En la figura 8.14(b), M, actúa con respecto a 
un eje perpendicular al plano de la página y pasa por el punto O). 


M, = ( a )rcoso (9.52) 
cos Q 
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Figura 8.14 Fuerzas en 
un motor reciprocante. 


Para el equilibrio de fuerzas de todo el sistema, las fuerzas en los rodamientos del cigijeñal serán F 
en la dirección vertical y F tan q en la dirección horizontal. 
Por lo tanto, las fuerzas transmitidas a las partes estacionarias del motor son las siguientes: 


La fuerza F que actúa hacia arriba en la cabeza de cilindros 

La fuerza F tan q que actúa hacia la derecha en la cabeza de cilindros 

La fuerza F que actúa hacia abajo en el rodamiento del cigiieñal O 

La fuerza F tan q que actúa hacia la izquierda en el rodamiento del cigiieñal. 


PO na 


Estas fuerzas se muestran en la figura 8.14(c). Aun cuando la fuerza resultante total es cero, hay 
un par de torsión resultante My = Fh tan b que actúa en el cuerpo del motor, donde h se puede 
encontrar a partir de la geometría del sistema: 


rcos 0 


h= 8.53 
] sen Y ( ) 
Por lo tanto, el par de torsión resultante es 
Fr cos 0 
Mo = ——— 8.54 
9 cos Q ( ) 


Como se esperaba, se ve que los pares M, y My dados por las ecuaciones (8.52) y (8.54) son idén- 
ticos, lo que indica que el par de torsión inducido en el cigiieñal debido a la presión de gas sobre 
el pistón se percibe en el soporte del motor. Como la magnitud de la fuerza del gas F varía con el 
tiempo, el par de torsión My también varía con el tiempo. La magnitud de la fuerza F cambia desde 
un máximo hasta un mínimo a una frecuencia regida por el número de cilindros en el motor, el tipo 
del ciclo de operación y la velocidad de rotación del motor. 


8.6.2 
e] 
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Aceleración del pistón. La figura 8.15 muestra el cigiieñal (de longitud r), la biela (de longitud /) 
y el pistón de un motor reciprocante. Se supone que el cigiieñal gira en dirección contraria a las 
manecillas del reloj a una velocidad angular constante, w, como se muestra en la figura 8.15. Si con- 
sideramos el origen del eje x (O) como la posición más alta del pistón, el desplazamiento del pistón 
P correspondiente a un desplazamiento angular del cigiieñal de O = wr se puede expresar como en 
la figura 8.15. El desplazamiento del pistón P correspondiente a un desplazamiento angular del 
cigiieñal 9 = wt de su posición más alta (origen O) se puede expresar como 


=r+l-rcos0 — [cosp 


=r+1l-rcoswot= IN/1-— sen? o (8.55) 


Pero 


[send = rsen0 = r sen wt (8.56) 


y por consiguiente 


2 1/2 
cos p = ( = sentar) (8.57) 


Sustituyendo la ecuación (8.57) en la ecuación (8.55), obtenemos 


2 
Xp =5r+l=rcoswt= Als a (8.58) 


Figura 8.15 Movimientos del cigieñal, biela y pistón. 
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Debido a la presencia del término que implica la raíz cuadrada, la ecuación (8.58) no es muy con- 
veniente para mayores cálculos. La ecuación (8.58) se puede simplificar observando que, por lo 
general, r/l < ñ y utilizando la relación de expansión. 


Visa (8.59) 


2 


Por consiguiente, la ecuación (8.58) se puede aproximar como 


y? 2 
Xp = r(l1 — cos wt) + y Sen wt (8.60) 
o, de forma equivalente, 
(1+2) ( ¿e 2ox) (8.61) 
=r — )] — rl cos — COS E 
Xp Y 21 r| cos w 41 os 2w 


La ecuación (8.61) se puede diferenciar con respecto al tiempo para obtener expresiones para la 
velocidad y aceleración del pistón: 


X, = ro| senwt + e sen 2wf (8.62) 
aj 21 
Xp = ra cos wt + 700 2er) (8.63) 


Aceleración del muñón del cigiieñal. Con respecto a los ejes de coordenadas xy mostrados en la 
figura 8.15, los desplazamientos verticales y horizontales del muñón del cigiieñal C están dados por 


X. = OA + AB=1+ r(1 — cos wt) (8.64) 


Y. = CB = rsen wt (8.65) 


La diferenciación de las ecuaciones (8.64) y (8.65) con respecto al tiempo proporciona los compo- 
nentes de velocidad y aceleración del muñón del cigieñal como 


X. = rw sen wí (8.66) 
Y. = rw Cos wí (8.67) 
Y, = ra? cos wt (8.68) 
Y. = —ru? sen wt (8.69) 


Fuerzas de inercia. Aunque la masa de la biela está distribuida a lo largo de toda su longitud, en 
general se idealiza como un eslabón sin masa enlazado a dos masas concentradas en sus extremos: 
el extremo del pistón y el extremo del muñón del cigiieñal. Si m, y m, indican la masa total del 
pistón y del muñón del cigiieñal (incluida la masa concentrada de la biela) respectivamente, el com- 
ponente vertical de la fuerza de inercia (F,) para un cilindro está dado por 


F, = MpXp + M¿Xo (8.70) 


8.6.3 
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Sustituyendo las ecuaciones (8.63) y (8.68) para las aceleraciones de P y C, la ecuación (8.70) se 
escribe como 


3 Za? 


F, = (m, + m,¿)ro” cos wt + m,, cos 2wf (8.71) 


Se puede observar que el componente vertical de la fuerza de inercia se compone de dos partes. 
Una, conocida como parte primaria, tiene una frecuencia igual a la frecuencia de rotación del 
cigiieñal w. La otra, conocida como parte secundaria, tiene una frecuencia igual a dos veces la 
frecuencia de rotación del cigijeñal. 

Asimismo, el componente horizontal de la fuerza de inercia para un cilindro se obtiene como 


Ey = MpYa E MI (8.72) 
donde la ecuación (8.69) da Y = 0 y y, . Por lo tanto 
Eiza —m,ru? sen wf (8.73) 


Se observa que el componente horizontal de la fuerza de inercia tiene sólo una parte primaria. 


Las ecuaciones (8.71) y (8.73) proporcionan las fuerzas desbalanceadas o de inercia en un cilindro. En 
estas ecuaciones, Mm, y M, representan masas reciprocante y rotatoria equivalentes, respectivamente. 
La masa m, siempre es positiva, pero m, puede hacerse cero contrapesando el cigiieñal. Por lo que es 
posible reducir la fuerza de inercia horizontal F', a cero, pero la fuerza desbalanceada vertical siempre 
existe. Por lo tanto un motor de un cilindro es inherentemente desbalanceado. 

En un motor de varios cilindros, es posible balancear algunas o todas las fuerzas de inercia y 
pares de torsión mediante la disposición apropiada de los cigiieñales. La figura 8.16(a) muestra la 
disposición general de un motor de N cilindros (sólo seis cilindros, N = 6, se muestran en la figura). 
Se supone que las longitudes de todos los cigiieñales y bielas son r y l, respectivamente, y que la 
velocidad angular de todos los cigijeñales es una constante, w. Se supone que el desplazamiento 
axial y la orientación angular del cilindro ¡-ésimo con respecto a los del primer cilindro deben ser 
a; y |; respectivamente; ¡ = 2, 3, ..., N. Para el balance de fuerzas, la fuerza de inercia total en las 
direcciones x y y debe ser cero. Por consiguiente 


N 
(Fodiotar = y (Fx); = 0 (8.74) 


N 
Proa a PALA =0 (8.75) 


donde (F.); y e y); Son los componentes vertical y horizontal de la fuerza de inercia del cilindro ¿ 
proporcionados por (vea las ecuaciones (8.71) y (8.73)): 


22 
(E.)i = (mp + m¿)¡ro? cos(wt + aj) + (mp); y cos(20t + 2a;) (8.76) 


li = (m,)¡ra? sen(wt + aj) (8.77) 


670 Capítulo 8 Control de la vibración 


Plano de referencia 


Cilindro 1 Cilindro ¿ 
I 


ce — 
e 


E e, 


(b) 
Figura 8.16 Disposición de un motor de N cilindros. 


Para simplificar, suponemos que las masas reciprocantes y rotatorias de cada cilindro son las mis- 
mas, es decir, (Mp); = m, y (m,); = m,con i = 1,2, ..., N. Sin pérdida de generalidad, las ecuaciones 
(8.74) y (8.75) se pueden aplicar en el tiempo £ = 0. Por lo tanto, las condiciones necesarias para el 
balance de fuerza total están dadas por 


N N 
y cosa; =0 y > cos 24, = 0 (8.78) 
=1 i=1 


N 
Y sena¡= 0 (8.79) 
i=1 


Las fuerzas de inercia (F,.), y (£ ), del cilindro ¡-ésimo inducen momentos en cuanto a los ejes 
y y x, respectivamente, como se muestra en la figura 8.16(b). Los momentos con respecto a los 
ejes z y x son 


N 

M,= Y (F)il; =0 (8.80) 
i=2 
N 

M, = Y (Pili =0 (8.81) 


8.8 Control de frecuencias naturales 671 


Sustituyendo las ecuaciones (8.76) y (8.77) en las ecuaciones (8.80) y (8.81) y suponiendo 1 = 0, 
obtenemos las condiciones necesarias que deberán satisfacerse para el balanceo de momentos con 
respecto a los ejes z y x como 


N N 
S l,cos a = 0 y S 1,cos 20; = 0 (8.82) 
1=2 1=2 
N 
SY 1 sena¡= 0 (8.83) 
i=2 


Por lo tanto, podemos acomodar los cilindros de un motor reciprocante de varios cilindros de 
manera que se satisfagan las ecuaciones (8.78), (8.79), (8.82) y (8.83); quedará completamente 
balanceado contra las fuerzas de inercia y momentos. 


En muchas situaciones prácticas, es posible reducir mas no eliminar las fuerzas dinámicas que 
provocan vibraciones. Se pueden utilizar varios métodos para controlar vibraciones. Entre ellos, 
los siguientes son importantes: 


1. Controlar las frecuencias naturales del sistema y evitar la resonancia bajo excitaciones externas. 

2. Impedir la respuesta excesiva del sistema, incluso en resonancia, con la introducción de amor- 
tiguamiento o un mecanismo disipador de energía. 

3. Reducir la transmisión de las fuerzas de excitación de una parte de la máquina a otra por medio 
de aisladores de vibración. 

4. Reducir la respuesta del sistema con la adición de un neutralizador de masa auxiliar o absorbe- 
dor de vibración. 


A continuación consideraremos los detalles de estos métodos. 


8.8 


Se sabe muy bien que siempre que la frecuencia de excitación coincide con una de las frecuen- 
cias naturales del sistema, ocurre resonancia. La característica más prominente de la resonancia es 
un desplazamiento grande. En la mayoría de los sistemas mecánicos y estructurales, los grandes 
desplazamientos indican esfuerzos y deformaciones indeseablemente grandes, los cuales pueden 
provocar la falla del sistema. De ahí que en cualquier sistema se deben evitar las condiciones de 
resonancia. En la mayoría de los casos, la frecuencia de excitación se puede controlar, porque es 
impuesta por requerimientos funcionales del sistema o máquina. Debemos concentrarnos en con- 
trolar las frecuencias naturales del sistema para evitar la resonancia. 

Como indica la ecuación (2.14), la frecuencia natural de un sistema se puede cambiar varian- 
do ya sea la masa m o la rigidez k.4 En muchos casos prácticos, sin embargo, la masa no se puede 


4Aunque este enunciado se hace en relación con un sistema de un solo grado de libertad, por lo general es válido incluso para 
sistemas de varios grados de libertad y continuos. 
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cambiar con facilidad, puesto que su valor está determinado por los requerimientos funcionales 
del sistema. Por ejemplo, la masa de un volante en una flecha está determinada por la cantidad de 
energía que debe almacenar en un ciclo. Por consiguiente, la rigidez del sistema es el factor que con 
más frecuencia se cambia para modificar sus frecuencias naturales. Por ejemplo, la rigidez de una 
flecha rotatoria se puede modificar variando uno o más de sus parámetros, como los materiales o la 
cantidad y ubicación de los puntos de soporte (rodamientos). 


Aunque el amortiguamiento se omite para simplificar el análisis, sobre todo al determinar las fre- 
cuencias naturales, la mayoría de los sistemas poseen amortiguamiento hasta un cierto grado. La 
presencia de amortiguamiento es útil en muchos casos. En sistemas como amortiguadores de auto- 
móviles y muchos instrumentos de medición de vibración, se debe introducir amortiguamiento para 
satisfacer los requerimientos funcionales [8.20-8.21]. 

Si el sistema experimenta vibración forzada, su respuesta o amplitud de vibración tiende a 
incrementarse cerca de la resonancia si no hay amortiguamiento. La presencia de amortiguamiento 
siempre limita la amplitud de vibración. Si se conoce la frecuencia forzada, puede ser posible evitar 
la resonancia cambiando la frecuencia natural del sistema. Sin embargo, quizá se requiera que el 
sistema o máquina opere dentro de varios rangos de velocidad, como en el caso de un motor eléctri- 
co de velocidad variable o un motor de combustión interna. Tal vez no se pueda evitar la resonancia 
en todas las condiciones de operación. En tales casos, podemos introducir amortiguamiento en el 
sistema para controlar su respuesta, utilizando materiales estructurales de alto amortiguamiento 
interno, como hierro colado o materiales laminados o emparedados. 

En algunas aplicaciones estructurales se introduce amortiguamiento por medio de juntas. Por 
ejemplo, las juntas empernadas y remachadas, las cuales permiten resbalamiento entre las superfi- 
cies, disipan más energía que las juntas soldadas, las cuales no lo permiten. De ahí que lo deseable 
para incrementar el amortiguamiento de la estructura es una junta empernada o remachada. Sin 
embargo, este tipo de juntas reducen la rigidez de la estructura, producen desechos debido al 
resbalamiento de las juntas y provocan corrosión por desgaste. A pesar de esto, si se desea una 
estructura muy amortiguada, no se deberán pasar por alto las juntas empernadas o remachadas. 


Uso de materiales viscoelásticos. La ecuación de movimiento de un sistema de un solo grado de 
libertad con amortiguamiento interno, sometido a excitación armónica F(1) = Fyelvt, se expresa como 


mx + k(1 + im)x = Feo (8.84) 


donde y se conoce como factor de pérdida (o coeficiente de pérdida), el cual se define como (vea 
la sección 2.6.4) 


(AWw/27) E disipada durante 1 ciclo de desplazamiento pd 
a PR 


W Energía de deformación máxima en el ciclo 
(8.85) 
La amplitud de la respuesta del sistema en resonancia (w = w,) está dada por 
F, F, 
pl (8.86) 
kn  aEn 


puesto que la rigidez es proporcional al módulo de Young (k = aE; a = constante). 
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Los materiales viscoelásticos tienen factores de pérdida más grandes y por consiguiente se 
utilizan para proporcionar amortiguamiento interno. Cuando se utilizan materiales viscoelásticos 
para controlar la vibración se someten a deformación por cortante o directas. En la configuración 
más simple, una capa de material viscoelástico se adjunta a una elástica. En otro arreglo, una capa 
viscoelástica se coloca entre capas elásticas. Esta configuración se conoce como amortiguamiento 
de capa restringida. Las cintas de amortiguamiento, que consisten en una delgada hoja de me- 
tal cubierta con un adhesivo viscoelástico se utilizan en estructuras vibratorias existentes. Una 
desventaja de los materiales viscoelásticos es que sus propiedades cambian con la temperatura, 
frecuencia y tensión. La ecuación (8.86) muestra que un material con el valor más alto de (En) 
proporciona la amplitud resonante mínima. Dado que la deformación es proporcional al desplaza- 
miento x y el esfuerzo es proporcional a Ex, el material con el valor más grande del factor de 
pérdida se someterá a los esfuerzos mínimos. A continuación se enuncian los valores del coeficien- 
te de pérdida de algunos materiales . 


Material Factor de pérdida (») 
Poliestireno 2.0 

Caucho duro 1.0 

Tapetes de fibra con matriz 0.1 

Corcho 0.13-0.17 
Aluminio 1x 1074 

Hierro y acero 2-6 Xx 1074 


Las relaciones de amortiguamiento obtenibles con diferentes tipos de construcción/configura- 
ción se indican a continuación: 


Relación de amortiguamiento 


Tipo de construcción/configuración viscoso equivalente (%) 
Construcción soldada 1-4 
Construcción empernada 3-10 

Marco de acero 5-6 

Capa viscoelástica no restringida sobre una viga 4-5 


de acero y concreto 


Capa viscoelástica restringida sobre una viga de acero y concreto 5-4 


El aislamiento de la vibración es un procedimiento mediante el cual se reducen los efectos indesea- 
bles de vibración [8.22-8.24]. Básicamente, implica la inserción de un miembro elástico (o aislador) 


SParece que el amortiguamiento de capa restringida se utilizó, posiblemente sin saberlo, desde tanto tiempo atrás como el 
siglo xvir, en la fabricación de violines [8.22]. Antonio Stradivari (1644-1737), el renombrado fabricante italiano de vio- 
lines, adquirió desde Venecia la madera necesaria para la fabricación de violines. El barniz utilizado para sellar la madera 
se elaboró con una mezcla de resina y piedras preciosas molidas. Este barniz, partículas de piedra en una matriz de resina, 
actuaba como una forma de capa restringida (mecanismo de fricción) que generaba suficiente amortiguamiento para explicar 
por qué muchos de sus violines tenían un espléndido y rico tono. 
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entre la masa vibratoria (equipo o carga útil) y la fuente de vibración de modo que se logre una 
reducción de la respuesta dinámica del sistema sometido a condiciones específicas de excitación 
por vibración. Se dice que un sistema de aislamiento es activo o pasivo según si se requiere o no 
potencia externa para que el aislador realice su función. Un aislador pasivo se compone de un 
miembro elástico (rigidez) y un disipador de energía (amortiguamiento). Algunos ejemplos de 
aisladores pasivos comprenden resortes metálicos, corcho, fieltro, resortes neumáticos y resortes 
elastoméricos (caucho). La figura 8.17 muestra soportes de resorte y neumáticos típicos que se 
pueden utilizar como aisladores pasivos y la figura 8.18 ilustra el uso de aisladores pasivos en los 
soportes de soporte de una prensa punzonadora de alta velocidad [8.25]. La síntesis Óptima de aisla- 
dores de vibración se presenta en las referencias [8.26-8.30]. Un aislador activo se compone de un 
servomecanismo con un sensor, un procesador de señales y un actuador. 

El aislamiento de vibración se puede utilizar en dos tipos de situaciones. En el primer tipo, 
el cimiento o base de una máquina vibratoria se protege contra grandes fuerzas desbalanceadas. En el 
segundo tipo, el sistema se protege contra el movimiento de su cimiento o base. 

El primer tipo de aislamiento se utiliza cuando una masa (o máquina) se somete a una fuerza 
o excitación. Por ejemplo, en prensas de forja y estampado, grandes fuerzas impulsoras actúan en 
el objeto que se está formando o estampando. Estos impactos se transmiten a la base o cimiento 
pero también a las estructuras o máquinas circundantes o cercanas. También pueden provocar in- 
comodidad a los operarios de estas máquinas. Asimismo, en el caso de máquinas reciprocantes 


(c) 


Figura 8.17 (a) Soporte de montaje de resorte no amortiguado; (b) soporte de monta- 
je de resorte amortiguado; (c) soporte de montaje de caucho neumático. (Cortesía de 
Sound and Vibration). 
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Figura 8.18 Prensa punzonadora de alta velocidad 
montada sobre soportes de caucho neumáticos. 
(Cortesía de Sound and Vibration). 


y rotatorias, las fuerzas desbalanceadas inherentes se transmiten a la base o cimiento de la máquina. 
En tales casos, la fuerza transmitida a la base, F(t) varía armónicamente, y los esfuerzos resultantes 
en los pernos también varían armónicamente, lo que podría provocar fallas por fatiga. Incluso si 
la fuerza no es armónica, su magnitud se tiene que limitar a valores permisibles seguros. En estas 
aplicaciones podemos insertar un aislador (en la forma de rigidez y/o amortiguamiento) entre la masa 
sometida a una fuerza o excitación y la base o cimiento para reducir la fuerza transmitida a la base 
o cimiento. Esto se llama aislamiento de fuerza. En muchas aplicaciones, el aislador también está 
previsto para que reduzca el movimiento vibratorio de la masa sometida a la fuerza aplicada (como 
en el caso de máquinas de forja y estampado). Por consiguiente, las transmisibilidades tanto de 
fuerza como de desplazamiento de los aisladores llegan a ser importantes para éstos. 


x(1) x(1) 


Máquina | Instrumento 
m m 


que vibra” o máquina —”] 
delicados 


Base rígida 
sobre cimiento 


Figura 8.19 Aislamiento 
(a) (b) de la vibración. 
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cimiento rígido 


El segundo tipo de aislamiento se utiliza cuando se tiene que proteger una masa contra el 
movimiento o excitación de su base o cimiento. Cuando la base se somete a vibración, la masa m 
experimentará no sólo un desplazamiento x(t) sino también una fuerza F(t). Se espera que el des- 
plazamiento de la masa sea menor que el desplazamiento de la base y(£). Por ejemplo, un instrumen- 
to o equipo delicado se tiene que proteger contra el movimiento de su contenedor o paquete (como 
cuando el vehículo que transporta el paquete experimenta vibración mientras transita por un camino 
escabroso). La fuerza transmitida a la masa también se tiene que reducir. Por ejemplo, el paquete 
o contenedor se tiene que diseñar apropiadamente para evitar la transmisión de fuerzas grandes al 
delicado instrumento en el interior del paquete para que no se dañe. La fuerza experimentada por el 
instrumento o masa m (la misma que la fuerza transmitida a la masa m) es 


Et) = mile) = K(x(0) — (0) + eíx(0) — 50) (8.87) 


donde y(t) es el desplazamiento de la base, x(t) — y(t) es el desplazamiento relativo del resorte, y 
x(t) — y(t) es la velocidad relativa del amortiguador. En tales casos, podemos insertar un aislador 
(que proporcione rigidez y/o amortiguamiento) entre la base sometida a una fuerza o excitación y 
la masa, para aminorar el movimiento y/o fuerza transmitida a la masa. Por consiguiente, tanto el 
aislamiento de fuerza como el aislamiento de movimiento también llegan a ser importantes. 

Es importante notar que la eficacia de un aislador depende de la naturaleza de la fuerza o ex- 
citación. Por ejemplo, un aislador diseñado para reducir la fuerza transmitida a la base o cimiento 
debido a fuerzas de impacto de forja o estampado puede no ser efectivo si la perturbación es una 
fuerza desbalanceada armónica. Asimismo, un aislador diseñado para manejar excitación armónica 
a una frecuencia particular puede no ser efectivo para otras frecuencias u otros tipos de excitación 
como excitación escalonada o gradual. 


Reducción de la fuerza transmitida al cimiento. Cuando una máquina se atornilla directamente 
en un cimiento o piso rígido, el cimiento se verá sometido a una carga armónica debido al des- 
balance en la máquina, además de la carga estática originada por el peso de la máquina. De ahí 
que se coloque un miembro elástico entre la máquina y el cimiento rígido para reducir la fuerza 
transmitida al cimiento. El sistema se puede idealizar entonces como un sistema de un solo grado 
de libertad, como se muestra en la figura 8.20(a). Se supone que el miembro elástico tiene tanto 
elasticidad como amortiguamiento y se modela como un resorte k y un amortiguador hidráulico c, 
como se muestra en la figura 8.20(b). Se supone que la operación de la máquina origina una fuerza 
armónicamente variable F(t) = F¿ cos wf. La ecuación de movimiento de la máquina (de masa m) 
está dada por 


mx + cx + kx = F,cos wtf (8.88) 
x(t) x(1) 
F(t) = F¿ cos wt F(t) = F, cos wt 
Máquina (mm) Máquina (mm) 
. e 

Miembro ] 

elástico Miembro dd Le 

elástico 


Cimiento o base Cimiento o base 


(a) (b) 


Figura 8.20 Máquina y miembro 
elástico sobre un cimiento rígido. 
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Como la solución transitoria desaparece después de un cierto tiempo, sólo la solución de estado 
estable permanecerá. La solución de estado estable de la ecuación (8.88) está dada por (vea la 
ecuación (3.25)) 


x(t) = X cos(wt — q) (8.89) 
donde 
X= Eo (8.90) 
[(k — me? + 0 P 
y 
dh = tan” (>) (8.91) 


La fuerza transmitida al cimiento a través del resorte y el amortiguador, F(£) es 
E(0) = kx(t) + cx(t) = kX cos(wt — p) — cuX sen(wt — q) (8.92) 
La magnitud de la fuerza total transmitida (F7) es 


= [Ka + (99? = IR + ad 


For? + we?y? 
- [(k — mu? )? + ar did 


La transmisibilidad o relación de transmisión del aislador (Tp) se define como la relación de la mag- 
nitud de la fuerza transmitida a la de la fuerza de excitación: 


de Fr l KR + ate? po 
f Fo (k — mu? )? + 20? 


5 1/2 
+ (Q£r) (8.94) 
1 =+* e (Qí- 
donde r = “ es la relación de frecuencia. La variación de T,con la relación de frecuencia r = — se 


muestra en Ta figura 8.21. Para lograr el aislamiento, la fuerza transmitida al cimiento tiene que 
ser menor que la fuerza de excitación. En la figura 8.21 se ve que la frecuencia forzada tiene que ser 
mayor que V2 veces la frecuencia natural del sistema para lograr el aislamiento de vibración. 

Para valores pequeños de la relación de amortiguamiento / y la relación de frecuencia r > 1, la 
transmisibilidad de fuerza, dada por la ecuación (8.94), se puede aproximar como 


147) 
r?—1 Tr 


(8.95) 
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—> Transmisibilidad (Ty) 


0.0 05 10 15 20 25 3.0 


——><S I 
. a > € - > 
Región Región 
de amplificación de aislamiento 


Figura 8.21 Variación de la relación de 
transmisión (Ty) con r. 


Notas 


1. La magnitud de la fuerza transmitida al cimiento se puede aminorar reduciendo la frecuencia 
natural del sistema (w,,). 
2. La fuerza transmitida al cimiento también se puede reducir aminorando la relación de amorti- 


guamiento. Sin embargo, como el aislamiento de vibración requiere r > v2 , la máquina debe 
pasar por la resonancia durante el arranque y detención. Por consiguiente, se requiere algo de 
amortiguamiento para evitar las amplitudes infinitamente grandes en resonancia. 

3. Aunque el amortiguamiento reduce la amplitud de la masa (X) a todas las frecuencias, reduce 
la fuerza máxima transmitida al cimiento (F,) sólo si r < v2 . Por encima de este valor, la 
adición de amortiguamiento incrementa la fuerza transmitida. 

4. Sila velocidad de la máquina (frecuencia forzada) varía, debemos comprometernos en seleccio- 
nar la cantidad de amortiguamiento que minimice la fuerza transmitida. La cantidad de amor- 
tiguamiento debe ser suficiente para limitar la amplitud X y la fuerza transmitida F, mientras 
se pasa por la resonancia, pero no tanto como para incrementar innecesariamente la fuerza 
transmitida a la velocidad de operación. 


Reducción del movimiento vibratorio de la masa. En muchas aplicaciones se requiere aislamiento 
para reducir el movimiento de la masa (máquina) bajo la fuerza aplicada. La amplitud de desplaza- 
miento de la masa m originada por la fuerza F(£), dada por la ecuación (8.90), se expresa como: 


pim a KX 1 (896) 
d= > . 
Best Fo  V(1—*?Y? + (2£ry 


donde Ss llama, en el presente contexto, transmisibilidad de desplazamiento o relación de am- 
est 


plitud e indica la relación de amplitud de la masa X, a la deflexión estática bajo la fuerza constante 


Fi 
Fo, Oe = Fa . En la figura 8.22 se muestra la variación de la transmisibilidad de desplazamiento con 


DN 
Ejemplo 8.4 


—>- Transmisibilidad del desplazamiento ((T.¿) 
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0 20 1 10 2 3 Figura 8.22 Variación de la trans- 
js dE misibilidad del desplazamiento (7) 
Ln con 7. 


la relación de frecuencia r para varios valores de la relación de amortiguamiento £. A partir de la 
figura 8.22 se pueden hacer las siguientes observaciones: 


1. La transmisibilidad del desplazamiento se incrementa a un valor máximo de (ecuación (3.33)): 


r= V1- 2 (8.97) 


La ecuación (8.97) muestra que, con valores pequeños de la relación de amortiguamiento £, 
la transmisibilidad del desplazamiento (o la amplitud de la masa) será máxima en r % lo 
w = 0, . Por lo tanto, en la práctica se tiene que evitar el valor de r = 1. En la mayoría de los 


casos, la frecuencia de excitación w es fija y por consiguiente podemos evitar que r = 1 mo- 


dificando el valor de la frecuencia natural w, = JE lo cual se puede lograr cambiando el valor 
ya sea de m y k o de ambos. ” 

La amplitud de la masa, X, tiende a cero a medida que r se incrementa a un valor grande. La razón 
es que con valores grandes de r la fuerza aplicada F(t) varía muy rápido y la inercia de la masa 
evita que siga a la fuerza fluctuante. 


Soporte de resorte de un ventilador 


Un ventilador extractor, que gira a 1000 rpm, tiene que estar soportado por cuatro resortes, cada uno de rigidez 
K. Si sólo el 10 por ciento de la fuerza desbalanceada del ventilador se tiene que transmitir a la base, ¿cuál 
deberá ser el valor de K? Suponga que la masa del ventilador extractor es de 40 kg. 


Solución: Como la transmisibilidad tiene que ser de 0.1, tenemos, de acuerdo con la ecuación (8.94), 


1/2 


o 2 
1. (22) 


0.1 = | =——35 5 (E.1) 


a 
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donde la frecuencia forzada está dada por 


_— 1000X 27 
60 


(wm 


= 104.72 rad/s (E2) 


y la frecuencia natural del sistema por 


1/2 1/2 
eE (5) _ (+2) VK Es) 


m 40 3,1623 


Suponiendo que la relación de amortiguamiento es £ = 0, con la ecuación (E.1) obtenemos, 


A (E4) 


f (EA 


Para evitar valores imaginarios, tenemos que considerar el signo negativo en el lado derecho de la ecuación 
(E.4). Esto lleva a 


331.1561 


VK 


= 3.3166 


K = 9969.6365 N/m 


Diseño de un aislador no amortiguado 


Una masa de 50 kg se somete a la fuerza armónica F(t) = 1000 cos 1201 N. Diseñe un aislador no amortiguado 
de modo que la fuerza transmitida a la masa del sistema no exceda 5% de la fuerza aplicada. Incluso, halle la 
amplitud de desplazamiento de la masa del sistema con aislamiento. 


Solución: Si hacemos el valor de transmisibilidad de fuerza igual a 0.05 y utilizando £ = 0, la ecuación (8.95) da 


LETS 140.05 
T; 0.05 


2 


r? = 


21 (E.1) 


Utilizando la definición de r, junto con los valores de m = 50 kg y w = 120 rad/s, la ecuación (E.1) produce 


50) ] 
k = = = 34.2857 X 103 N/m (E2) 
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La amplitud de desplazamiento de la masa del sistema con aislamiento se determina con la ecuación (8.96), 
con¿=0: 


Fo 1 1000 1 ES 
ÉS ; SS ; = 1.4583 x 10 m (E3) 
k (121)  34.2857 x 10% (21 — 1) 


Gráfica de diseño para aislamiento: 


La ecuación (8.94) proporciona la fuerza transmitida a la base o suelo por una fuente de vibración 
(masa vibratoria) y se muestra en la figura 8.21 como una gráfica entre T¿= F,/F, y r = 0/0, 
Como ya antes se señaló, el aislamiento de vibración, reducción de la fuerza transmitida al suelo, 
se puede lograr con r > 2. En la región r > V2, se desean valores bajos de amortiguamien- 
to para un aislamiento más efectivo. Con valores grandes de r y valores bajos de / el término 
(2£r)? se vuelve muy pequeño y se puede omitir en la ecuación (8.94) para simplificar. Por lo 
tanto, la ecuación (8.94) se puede escribir como se muestra en la ecuación (8.95) para r > V2 
y £ pequeño. 
Definiendo la frecuencia natural de vibración del sistema no amortiguado como 


k g 
=,2=,2 8.98 
n m dest ( ) 


y la frecuencia de excitación w como 


2arN 
a (8.99) 


donde 0,,, es la deflexión estática del resorte y N es la frecuencia en ciclos por minuto o revolucio- 
nes por minuto (rpm) de máquinas rotatorias como motores eléctricos y turbinas, las ecuaciones 
(8.95) a (8.99) se pueden combinar para obtener 


w _2N dest _ 2 R 
F (8.100) 
— a 1=R 


donde R = 1 — Tse utiliza para indicar la calidad del aislador y denota el porcentaje de reducción 
logrado de la fuerza transmitida. La ecuación (8.100) se reescribe como 


Ze R 
Best(1 => R) 


N= 


2=R 
a E ( (8 101) 


= 29.9092 
T Dest 1- 2) 


Se puede utilizar la ecuación (8.101) para generar la gráfica entre log N y log $,,, como una 
serie de líneas rectas correspondientes a diferentes valores de R, como se muestra en la figura 
8.23. Esta gráfica sirve como gráfica de diseño para seleccionar un resorte adecuado para el 
aislamiento. 
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Deflexión estática, Ss 


Figura 8.23 Eficiencia de aislamiento. 


e | 
Ejemplo 8.6 Aislador de una tornamesa estereofónica 


Una tornamesa estereofónica, de 1 kg de masa, genera una fuerza de excitación a una frecuencia de 3 Hz. Si 
está apoyada en una base mediante un soporte de montaje de hule, determine la rigidez del soporte de montaje 
para reducir 80 por ciento la vibración transmitida a la base. 


Solución: Con N= 3 X 60 = 180 cpm y R = 0.80, la ecuación (8.105) da 


2 = 0:30 
180 = 29.9092, / ==—=— 
80: (1 0.80) 


80: = 0.1657 m 


La deflexión estática del soporte de montaje se puede expresar en función de su rigidez (k) como 


mg 


Das = 
est k 
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la cual da la rigidez del soporte de montaje como 


1(9.81) 


0.1657 = 0 k = 59.2179 N/m 


Aislamiento de sistemas con desbalance rotatorio: 


Una fuente común de fuerza armónica forzada es el desequilibrio en máquinas rotatorias como 
turbinas, bombas centrífugas y turbogeneradores. El desequilibrio en una máquina rotatoria implica 
que el eje de rotación no coincida con el centro de masa de todo el sistema. Incluso una excentri- 
cidad muy pequeña puede provocar una gran fuerza desbalanceada en máquinas de alta velocidad 
como sucede en las turbinas. En la figura 8.24 se muestra un sistema rotatorio típico desbalanceado. 
Aquí se supone que la masa total del sistema es M y se considera que la masa desbalanceada es una 
masa puntual m localizada en el centro de masa del sistema (con una excentricidad de e respecto 
del centro de rotación) como se muestra en la figura 8.24. Si la masa desbalanceada gira a una ve- 
locidad angular w y el sistema está restringido para moverse en la dirección vertical, la ecuación de 
movimiento del sistema está dada por 


Mx + cx + kx = Fo senot = meo” sen wt (8.102) 


Aplicando F, = mea, la transmisibilidad de fuerza del sistema se puede hallar por la ecuación (8.88). 
Sin embargo, la presencia de w? en F, da como resultado la siguiente ecuación para la transmi- 
sibilidad de fuerza ¡04) debido a desbalance rotatorio: 


E; F; E, 
T; F Es 2 
0 mew mer“; 
10) 
E +00 2 
S=P 5 , y 5 (8.103) 
meo; (1 —r39*+ Qér) 


x(1) 


(M= m) 


Figura 8.24 Sistema con desbalance 
rotatorio. 
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Bomba centrífuga con desbalance-espacio u holgura para traqueteo 


Una bomba centrífuga, con una masa de 50 kg y velocidad de rotación de 3000 rpm, está montada a la mitad 
de una viga simplemente apoyada de 100 cm de longitud, 20 cm de ancho y 0.5 cm de espesor. La relación de 
amortiguamiento del sistema (viga) se puede suponer como ¿ = 0.05. La hélice (parte rotatoria) de la bomba 
tiene una masa de 5 kg con una excentricidad de 1 mm. Si la deflexión máxima de la viga está restringida 
para que sea menor que el espacio para traqueteo disponible de 3 mm,f determine si el sistema de soporte de 
la bomba es el adecuado. 


Solución: La rigidez a flexión o constante de resorte de la viga simplemente apoyada está dada por 


_ 48El 
E 


k 


donde el momento de inercia de la sección transversal de la viga se puede calcular como 


1 (20)(0.05*) 
I= vid = = 0.208333 cm* = 20.8333 x 10% m* 


Con E = 207 X 10? Pa, la constante de resorte de la viga se determina como 


48(207 x 10?)(20.8333 x 10710) 
k= RT = 206,999.6688 N/m 


Considerando la densidad del acero como 7.85 gramos/cm, la masa de la viga (m,) se determina como 


my = 7.85(100)(20)(0.5) = 7850 gram = 7.85 kg 


La masa total del sistema (M) es igual a la masa de la bomba más la masa efectiva de la viga en su centro (igual 
a Y my; vea el problema 2.86): 
39 
17 


17 
35" = 50 + 35(7.85) = 538128 kg 


39 


M= M bomba | 


La frecuencia natural del sistema es 


k 206999. 
0, = ñ = y 0 dl 
M 53.8128 


La velocidad del impulsor (rotor) de 3000 rpm dada w = 27(3000)/60 = 314.16 rad/s. Por lo tanto, la rela- 
ción de frecuencia (r) se escribe como 


A = 25.6577 
A. a o + : 


(5) 


6 El espacio libre disponible que permite que el sistema experimente la deflexión inducida libremente durante vibración 
se llama espacio para traqueteo u holgura. Si el espacio para traqueteo es demasiado pequeño como para acomodar la 
deflexión del sistema, éste experimentará impactos (al golpear la superficie u objeto circundante o cercano) en cada ciclo de 
vibración. 


8.10.2 
E 


Sistema de 
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vibración con 
movimiento 
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La amplitud de la función forzada es 
mew” = 5(10*) (314.16?) = 493.4825 N 


Con £ = 0.05, la amplitud de estado estable de la bomba se determina con la ecuación (8.96) con mew? para 
F( como 


mew? 1 _ 4934825 1 
kV = +?) + (2£r)?  206999.6688 Y/(1 — 25.6577)? + (2(0.05)(5.0653))? 


4093.4825 1 
206999.6688 24.6629 


= 9.6662 x 10m 


La deflexión estática de la viga bajo el peso de la bomba se determina como 


Wbomba — (50)(9.81) 


= 236.9569 x 10m 
k 206999.6688 


o) bomba — 


Por lo tanto, la deflexión total del sistema es 
Ótota, = X + Óbomba = 9.662 X 10% + 236.9569 x 10% = 246.6231 x 10% m = 2.4662 mm 


Esta deflexión es menor que el espacio para traqueteo de 3 mm. Como tal el sistema de soporte de la bomba es 
adecuado. En el caso de que el valor de 6,,;, exceda el espacio de traqueteo tenemos que rediseñar (modificar) 
el sistema de soporte. Esto se puede lograr cambiando la constante de resorte (dimensiones) de la viga y/o 
introduciendo un amortiguador. 


En algunas aplicaciones la base del sistema está sujeta a un movimiento vibratorio. Por ejemplo, la base 
o cimiento de una máquina como una turbina en una planta eléctrica puede verse sometida a movimien- 
to del suelo durante un sismo. Sin un sistema de aislamiento adecuadamente diseñado, el movimiento 
de la base transmitido a la masa (turbina) podría provocar daños y fallas de corriente. Asimismo, un ins- 
trumento (masa) delicado quizá tenga que protegerse contra una fuerza o choque cuando el paquete que 
contiene el instrumento se deje caer accidentalmente desde algún punto alto. Además, si el instrumento 
se tiene que transportar, el vehículo que lo transporta puede experimentar vibración al transitar por una 
carretera con baches. En este caso, también, se tiene que utilizar aislamiento apropiado para proteger el 
instrumento contra desplazamiento excesivo o fuerza transmitida por el movimiento de la base. 

Para un sistema de un solo grado de libertad con excitación de la base, como el que se muestra 
en la figura 8.19(b), el análisis se presentó en la sección 3.6. Cuando la base del sistema se somete a 
un movimiento armónico, y(£) = Y sen wr, la ecuación (3.75) proporciona la ecuación de movimiento: 


mz + cz + kz= my (8.104) 


donde z = x — y indica el desplazamiento de la masa con respecto a la base. Si el movimiento de 
la base es armónico, entonces el movimiento de la masa también será armónico. Por consiguiente la 


transmisibilidad del desplazamiento, T, = = la da la ecuación (3.68): 


7, TA 1 + (2£ry? 1/2 a 
“Y o la-r?+Qgry 
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donde X y Y indican las amplitudes de desplazamiento de la masa y la base, respectivamente, y la 
expresión del lado derecho es la misma que aparece en la ecuación (8.94). Observe que la ecuación 
(8.105) también es igual a la relación de la aceleración estado estable máxima de la masa y la base. 
La variación de la transmisibilidad del desplazamiento con la relación de frecuencia (r) a diferentes 
valores de la relación de amortiguamiento (£) se muestra en la figura 8.25. Se pueden hacer las 
siguientes observaciones con base en la figura 8.25: 


1. Para un sistema no amortiguado, la transmisibilidad del desplazamiento tiende a infinito en 
resonancia (r = 1). Por lo tanto, el aislador no amortiguado (rigidez) se tiene que diseñar 
para asegurarse de que la frecuencia natural del sistema (w,,) se aleje de la frecuencia de ex- 
citación (w). 

2. Para un sistema amortiguado, la transmisibilidad del desplazamiento (y por consiguiente la ampli- 
tud de desplazamiento) alcanza un máximo para relaciones de frecuencia cercano a 1. La am- 
plitud de desplazamiento máxima de la masa puede ser mayor que la amplitud de movimiento 
de la base, es decir, el movimiento de la base se puede amplificar por un factor grande. 

3. La transmisibilidad del desplazamiento se aproxima a 1 con valores pequeños de la relación de 
frecuencia (r) y es exactamente igual a l en r = WE: 

4. La amplitud de desplazamiento es mayor que 1 parar < wa y menor que 1 para r > V2 .Ob- 
serve que una relación de amortiguamiento pequeña corresponde a una T, mayor para r < 2 
y T ¿menor para r > 2. Por lo tanto, si el amortiguamiento del sistema no se puede modificar, 
se puede cambiar la frecuencia natural del sistema (rigidez) para lograr un valor de r > V2, 


Si F, indica la magnitud de la fuerza transmitida a la masa por el resorte y el amortiguador, la ecua- 
ción (3.74) produce la transmisibilidad de la fuerza (Tp del sistema: 


E 1 + (2£ry? 
dd MÁ a q 


bi= 


donde kY se utiliza para que la transmisibilidad de fuerza no tenga unidades. Observe que una vez 
que la transmisibilidad de desplazamiento, 7, o la amplitud de desplazamiento (X) de la masa se 


3 
E ¿=0 
2 
[e] 
9 ¿=0.2 
E 
$ 
3 2 
2 2 
E 
qe] 
3 X £=0.707 
E ¡ le 
zo l 
E 7 | 
É | 
3 ¿=2 
A 
l 

| | 

0 l 

0 la 2 3 


Figura 8.25 Variación de T¿ con r 
———> Relación de frecuencia (7) (con movimiento de la base). 
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———> Transmisibilidad de furza (Tp) 


0 1 2 3 4 


——=> Relación defrecuencia (r) 


Figura 8.26 Variación de T,con r (con movimiento de la base). 


calcula aplicando la ecuación (8.105), la fuerza F, transmitida a la masa se determina aprovechando 
la relación 


je pe o F, = kr?X (8.107) 
kY Y 


La variación de la transmisibilidad de fuerza con la relación de frecuencia (r) para diferentes va- 
lores de la relación de amortiguamiento (£) se muestra en la figura 8.26. A partir de esta figura se 
pueden hacer las siguientes observaciones: 


1. La transmisibilidad de fuerza (Tp) será 2 a la relación de frecuencia r = va para todos los 
valores de la relación de amortiguamiento (£). 

2. Para r > 'V2, una relación de amortiguamiento baja corresponde a un valor bajo de transmisi- 
bilidad de fuerza. 

3. Parar > V2, para cualquier valor específico de la relación de amortiguamiento, la transmisi- 
bilidad de fuerza se incrementa con r. Este comportamiento se opone al de la transmisibilidad 
de desplazamiento. 

4. La transmisibilidad de fuerza se acerca a cero con valores pequeños de la relación de frecuencia 
r y alcanza un máximo con valores de r cercanos a 1. 


Aislamiento contra vibración de la base 


Hay que aislar un sistema vibratorio de su base vibratoria. Encuentre la relación de amortiguamiento requerida 
que el aislador debe alcanzar para limitar la transmisibilidad de desplazamiento a T, = 4. Suponga que el 
sistema tiene un solo grado de libertad. 


688 Capítulo 8 


e | 
Ejemplo 8.9 


Control de la vibración 


Solución: Al establecer w = w,, la ecuación (8.105) nos da 


1+ (Qg 


To = 
d a 


Diseño de aislamiento para una máquina de precisión con movimiento 
de la base 


Una máquina de precisión utilizada para fabricar circuitos integrados, de 50 kg de masa, se coloca sobre un 
banco de trabajo (como base). La vibración del suelo transmitida por un motor de combustión interna cercano 
hace que la base (las cuatro esquinas del banco) vibre a una frecuencia de 1800 rpm. Resortes helicoidales, 
con una relación de amortiguamiento ¿ = 0.01 y una relación de carga bilineal (P) a la deflexión (x) dada por 


Xx =<x=8x 107? 
PE 50,000x; 0O=<x=<8X10 Em 
10% 


-4x 10% 8x10%<x=<13x 10? 


(P en newtons y x en metros) están disponibles para usarse como aisladores en las cuatro esquinas de la base. 
Si no se debe transmitir más de 10% de la vibración de la base a la máquina de precisión, determine un método 
de lograr el aislamiento. 


Solución: Como se requiere que la transmisibilidad de desplazamiento sea 0.1, la ecuación (8.105), para / = 
0.01, da 


E 1 + (2(0.01)rP? 
la = y = 01 Ya — 2? + (2(0.01)rP? did 


La simplificación de la ecuación (E.2) proporciona una ecuación cuadrática en r2 como 
r* — 2.0396r? — 99 =0 (E3) 
La solución de la ecuación (E.3) resulta 


r? = 11.0218, -8.9822 


la cual muestra el valor positivo de r como 3.3199. Utilizando la frecuencia de excitación de 


27(1800) 


w= To = 188.496 rad/s 
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y la relación de frecuencia r = 3.3199, la frecuencia natural requerida del sistema se puede determinar como 


w 188.496 


(0 


r =.3:3199 = 


(E-4) 


(09) 


n n 


La ecuación (E.4) produce w,, = 56.7776 rad/s. 

Suponemos que en cada esquina de la base se instala un resorte (en las cuatro esquinas del banco). Debido a 
que la deflexión esperada de los resortes se desconoce, entonces también la rigidez correcta de los resortes (fuera 
de los dos valores posibles) se desconoce. Por consiguiente, utilizamos la relación (vea la ecuación (2.28)): 


SI 
id a pa (ES) 
dest est 


para hallar la deflexión estática del sistema (9,,¿) como 


9.81 
8st= == = 3.0431 x 107 m 
56.776? 


Dado que los cuatro resortes experimentan 6, 
ecuación (E.1) como 


esp la carga estática que actúa en cada resorte se determina por la 


P = 50000(3.0431 x 107?) = 152.155 N 


La carga total sobre los cuatro resortes es 4 X 152.155 = 608.62 N. Como el peso de la máquina es de 50 kg 
= 50(9.81) = 490.5 N, para obtener la carga total de 608.62 N, tenemos que agregar un peso de 609.62 — 
490.50 = 118.12 N al sistema. Este peso, en la forma de una placa de acero rectangular, se fija en la parte 
inferior de la máquina, de modo que la masa total vibratoria sea de 62.0408 kg (con un peso de 608.62 N). 


Sistema de aislamiento para un sistema con movimiento de la base 


Una tarjeta de circuito impreso (TCI) hecha de un material compuesto de plástico con refuerzo de fibras se 
utiliza para controlar la computadora de un motor de automóvil. Se fija en el chasis de la computadora, el cual 
está fijo en el bastidor del automóvil, como se muestra en la figura 8.27(a). El bastidor del automóvil y el 
chasis de la computadora se someten a vibración producida por el motor cuando éste funciona a 3000 rpm. Si 
se requiere lograr una transmisibilidad de desplazamiento de no más de 10% en la tarjeta de circuito impreso, 
diseñe un sistema aislador adecuado entre el chasis de la computadora y el bastidor del automóvil. Suponga 
que el chasis de la computadora es rígido con una masa de 0.25 kg. 

Datos de la tarjeta de circuito impreso: longitud (1): 25 cm, ancho (w): 20 cm, espesor (1): 0.3 cm, masa por 
unidad de superficie: 0.005 kg/cm?, módulo de Young (E): 15 X 10? N/m2, relación de amortiguamiento: 0.01. 


Solución: Se supone que la tarjeta de circuito fijo está fija en el chasis de la computadora como una viga en 
voladizo. Su masa (Mpgg) es de 25 X 20 X 0.005 = 2.5 kg. La masa equivalente en el extremo libre de la viga 
en voladizo es m, (vea el ejemplo 2.9): 


33 3 
(2.5) = 0.5893 kg 


3 
ET 
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TCI 
Chasis de la y Y 
computadora 


Chasis de la 
computadora 


Bastidor 
(b) 
m 
cl] k 
Bastidor 
(c) Figura 8.27 


Utilizando el momento de inercia de la sección transversal de la TCI 


1 

- da 3 84 
= .20)(0.0 =45Xl 

12 0 0)(0.003) 5 0*m 


la rigidez de la TCI como viga en voladizo se calcula como 


3E1. 315 x 10%/(45 x 108) 
ly === ] = 1.296 X 10% N/m 
P (0.25)' 


La frecuencia natural de la TCI está dada por 


Ne MES x 100 ab 
== = = .99 rad/s 
E my 0.5893 
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La frecuencia de vibración de la base (chasis de la computadora) es 


271(3000) 
mM = eo = 312.66 rad/s 
La relación de frecuencia es 
w 312.66 
— = = 0.2108 
On 1482.99 


Utilizando la relación de amortiguamiento £ = 0.01, la transmisibilidad de desplazamiento se determina con 


la ecuación (8.105): 
1- El 14 (2 y 
Y la-r”?+Qgry 


1 + [2(0.01)(0.2108))? ] 
- L (1 — 021082)? + [2(0.01)(0.2108)7? 


= 1.0465 (E1) 


Este valor de T, = 104.65% excede el valor máximo permisible de 10%. De ahí que diseñemos un aislador 
(con rigidez k y constante de amortiguamiento c) entre el chasis de la computadora y el bastidor del automóvil 
como se muestra en la figura 8.27(b). Si modelamos la TCI con rigidez k, y masa m, como antes, el uso del 
aislador hace del problema un sistema de dos grados de libertad. Para simplificar, modelamos la viga en vola- 
dizo (TCI) como una masa rígida sin elasticidad. Esto conduce al sistema de un solo grado de libertad que se 
muestra en la figura 8.27(c), donde la masa equivalente m está dada por 


m —= Mrcl = Mechasis — 2.5 + 0.25 = 2.75 kg 


Suponiendo una relación de amortiguamiento de 0.01, para la transmisibilidad de desplazamiento requerida de 
10%, la relación de frecuencia r se determina a partir de la relación 


A 1 + [2(0.01)r]? p SE 
ii (1 — 2) + [2(0.01)r]? Ad 


Elevando al cuadrado ambos lados de la ecuación (E.2) y reordenando los términos, obtenemos 
r* — 2.0396r? — 99 =0 (E.3) 
La raíz positiva de la ecuación (E.3) es r2 = 11.0218 o r = 3.3199. La rigidez del aislador está dada por 


mo?  (2.75)1(312.66%) 
y2 11.0218 


k = = 24,390.7309 N/m 


La constante de amortiguamiento del aislador se calcula como 


c = 2£V mk = 2(0.01)V(2.75)(24390.7309) = 5.1797 N-s/m 
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En muchas situaciones prácticas, la estructura o cimiento al cual está conectado el aislador se mueve 
cuando la máquina montada sobre él funciona. Por ejemplo, en el caso de una turbina apoyada en el 
casco de un buque, o un motor montado en el ala de un avión, el área circundante al punto de soporte 
también se mueve junto con el aislador. En tales casos, el sistema se puede representar como uno de dos 
grados de libertad. En la figura 8.28, m, y m, indican las masas de la máquina y la estructura de soporte 
que se mueve junto con el aislador, respectivamente. Para simplificar, el resorte se representa con un 
resorte k y se omite el amortiguamiento. Las ecuaciones de movimiento de las masas m, y m, son 


miX1 + k(x, — x2) = F,cos wt 


moXo =F k(x2 E x1) =0 
Suponiendo una solución armónica de la forma 


x¡= X;,cos wtf, j=1,2 


las ecuaciones (8.108) resultan 


Xi(k m0?) Xok = o 
—X¡k + Xo(k — mw?) =0 


Las raíces de la siguiente ecuación ofrecen las frecuencias naturales del sistema 


(k — my?) —k =Ñ 
=k (k — mw?) 
Las raíces de la ecuación (8.110) son 
(my + ma)k 


2 
A O, 2 = 
m1mMa 


(8.108) 


(8.109) 


(8.110) 


(8.111) 


El valor de w, = O corresponde a movimiento de cuerpo rígido, puesto que el sistema no está res- 
tringido. En el estado estable, la ecuación (8.109) dicta las amplitudes de m, y m,, cuya solución es 


(k — ma) Fo 
X= 2 2 2 
[(k — mio?) (k — mau?) — 12] 
a KE 
2 [(Kk— ma?) (k — mao?) — (2) 
F(0) = F,cos wo xi (0) 


Máquina (my) 


Aislador 
(k) 


x2(0) 


| Figura 8.28 Máquina con aislador sobre 
Estructura de soporte (m>,) un cimiento flexible. 


(8.112) 
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La amplitud de m>x> proporciona la fuerza (F,) transmitida a la estructura de soporte: 


FE 2 — makw* Fo ea 
too m20' Az = — 2 E 2 _ ¿2 ( . ) 
[(k — mjo”) (k — m2") — K”] 
La transmisibilidad del aislador (Tp está dada por 
_É 
f Fo 
— moaka? 
[(k — mio”) (k — mao?) — 4] 
1 
(2 + mo) na, 
ma k 
1 
ma 2 
= HH w (8.114) 
(m + m)| 1-5 
02 


donde w, es la frecuencia natural del sistema dada por la ecuación (8.111). La ecuación (8.114) 
indica, como en el caso de un aislador sobre una base rígida, que la fuerza transmitida al cimiento 
se reduce a medida que la frecuencia natural del sistema w, se reduce. 


La figura 8.29 muestra una situación más real en la cual la base del aislador, en lugar de ser del 
todo rígida o flexible es parcialmente flexible [8.34]. Podemos definir la impedancia mecánica de 
la estructura de la base, Z(w), como la fuerza a la frecuencia w requerida para producir un despla- 
zamiento unitario de la base (como en la sección 3.5): 


Fuerza aplicada de frecuencia w 


Z 
(0) Desplazamiento 


F(t) = F¿ cos wt x1(0) 
Máquina (my) | 


Aislador 


0) 


(k) 
de soporte (m>,) 
je 
IN TSRAS, 


Parcialmente flexible 
con impedancia Figura 8.29 Máquina con aislador sobre un 
mecánica Z(w) cimiento parcialmente flexible. 


Estructura 
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Las ecuaciones de movimiento son” 
mi X1 + k(x, — x2) = F¿cos wtf (8.115) 
k(x2 — x1) = -=x2Z(w) (8.116) 
Sustituyendo la solución armónica 


xj(t) = X;,cos w, j=1,2 (8.117) 
en las ecuaciones (8.115) y (8.116), X, y X, se obtienen como en el caso previo: 


_ [+ Z(0)]X2 _ [k + Z(w)]Fo 
k [Z(w) (k — m0?) — kmy0?] 


X, = sd (8.118) 
s [Z(w)(k — m,0?) — kmy0?] 


La amplitud de la fuerza transmitida es 


kZ(w)F 
F= XZ(0w) = 2 a (8.119) 
[Z(w) (k = mw”) — kmyw”] 
y la transmisibilidad del aislador es 
FE, kZ(w) 
ps al (8.120) 


Fo  [Z(w)(k — m0?) = kmy0w?] 


En la práctica, la impedancia mecánica Z(w) depende de la naturaleza de la estructura de la base. Se 
puede determinar experimentalmente midiendo el desplazamiento producido por un vibrador que 
aplica una fuerza armónica a la base. En algunos casos, por ejemplo si un aislador está descansando 
sobre una plataforma de concreto, la impedancia mecánica a cualquier frecuencia w se determina 
en función del modelo de resorte-masa-amortiguador hidráulico del suelo. 


Como ya se mencionó, una carga de choque implica la aplicación de una fuerza durante una corta 
duración, por lo común durante un periodo menor que un periodo natural del sistema. Las fuerzas 
implicadas en martillos de forja, prensas punzonadoras, ondas expansivas y explosiones son ejem- 
plos de cargas de choque. El aislamiento contra choques se puede definir como un procedimiento 
mediante el cual los efectos indeseables de un choque se reducen. Observamos que el aislamiento 
contra vibración producida por una perturbación armónica (impacto) ocurre con la relación de fre- 
cuencia r > V2 y un valor pequeño de la relación de amortiguamiento (£) que conduce a un mejor 
aislamiento. Por otra parte, el aislamiento contra choque debe ocurrir dentro de un amplio rango de 
frecuencias, en general con valores grandes de /. Por lo tanto, un buen diseño de aislamiento contra 


7 Si la base es completamente flexible con una masa no restringida m,, Z(w) = —w?m,, y las ecuaciones (8.115) a (8.117) 
conducen a la ecuación (8.109). 
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vibración resulta ser un diseño de aislamiento contra choque deficiente y viceversa. A pesar de las 
diferencias, los principios básicos implicados en el aislamiento contra choques son semejantes a los 
del aislamiento contra vibración; sin embargo, las ecuaciones son diferentes debido a la naturaleza 
transitoria del choque. 

Una carga de choque de corta duración F(£) aplicada durante un periodo T, se puede tratar 
como un impulso F: 


T 
F = fro dt (8.121) 
0 


Como este impulso actúa en la masa m, se puede aplicar el principio de impulso-cantidad de movi- 
miento para determinar la velocidad impartida a la masa (v) como 


v== (8.122) 


Ésta indica que la aplicación de una carga de choque de corta duración se puede considerar equi- 
valente a impartir una velocidad inicial al sistema. Por lo tanto, la respuesta del sistema sometido 
a una carga de choque se puede determinar como la solución de vibración libre con una velocidad 
inicial especificada. Suponiendo las condiciones iniciales como x(0) = xy = 0 y x(0) = xp = », 
la solución de vibración libre de un sistema viscosamente amortiguado de un solo grado de libertad 
(desplazamiento de la masa m) se puede hallar a partir de la ecuación (2.72) como 


ve ¿pt 
x(1) = Ea sen wal (8.123) 


donde w, = VI — ¿2 0, es la frecuencia de vibraciones amortiguadas. La fuerza transmitida al 
cimiento, F(£), debida al resorte y el amortiguador está dada por 


Ft) = kx(t) + cx(1) (8.124) 


Utilizando la ecuación (8.123), F,(t) se expresa como 


Et) = Ve — econ)? + (cop) ¿9 sen(ot +) (8.125) 
d 
donde 
=1 Cwq 
=+ 8.126 
id i ( => 2) ( ) 


Se pueden utilizar las ecuaciones (8.125) y (8.126) para determinar el valor máximo de la fuerza 
transmitida al cimiento. 

Para cargas de choque de larga duración, la fuerza máxima transmitida puede ocurrir mientras 
se está aplicando el choque. En tales casos se puede utilizar el espectro del choque, analizado en la 
sección 4.6, para determinar la fuerza máxima transmitida al cimiento. 

Los siguientes ejemplos ilustran diferentes métodos que se pueden utilizar para el diseño de 
aisladores de choque. 
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Aislamiento en situación de choque 


Un instrumento electrónico de 20 kg de masa se somete a un choque en la forma de una velocidad gradual de 
2 m/s. Si los valores de deflexión máximos permisibles (debido al límite de holgura) y aceleración se especifican 
como 20 mm y 25 g, respectivamente, determine la constante de resorte de un aislador de choque no amortiguado. 


Solución: El instrumento electrónico soportado por el resorte se puede considerar como un sistema no amorti- 
guado sujeto a movimiento de la base (en la forma de velocidad gradual). La masa vibra a la frecuencia natural 
del sistema con las magnitudes de la velocidad y aceleración dadas por 

X máx E X0, (E.1) 


Xmáx = X 0% (E2) 


donde X es la amplitud de desplazamiento de la masa. Como el valor máximo de la velocidad (gradual) se 
especifica como 2 m/s y el valor permisible máximo de X es de 0.02 m, la ecuación (E.1) produce 


>. 
ll 
a 
> 
hb 


x= =2%=<0.02 o o, > 


= —_ = 100 rad/ E3 
de "2x7 0.02 Ni En 


Asimismo, con el valor especificado máximo de Xmáx como 25 g, la ecuación (E.2) ofrece 


, ca 245.25 
Xu? <25(9.81) =245.25m/s2 o ms, $ = 007 7 110.7362 rad/s — (E4) 


Las ecuaciones (E.3) y (E.4) proporcionan 100 rad/s = w, = 110.7362 rad/s. Seleccionando el valor de w, a 
la mitad del rango permisible como 105.3681, la rigidez del resorte (aislador) se puede encontrar como 


k = mu? = 20 (105.3681)? = 2.2205 x 10% N/m (E.5) 


Aislamiento bajo carga gradual 


Un sensible instrumento electrónico de 100 kg de masa está soportado por resortes y empacado para envío. 
Durante el envío, el empaque se deja caer desde una altura que aplica una carga de choque de intensidad Fy al 
instrumento, como se muestra en la figura 8.30(a). Determine la rigidez del resorte utilizado en el empaque si 
se requiere que la deflexión máxima del instrumento sea menor que 2 mm. El espectro de respuesta de la carga 
de choque se muestra en la figura 8.30(b) con F, = 1000 N y £y =0.1 s. 


Solución: El espectro de respuesta, que indica la respuesta máxima de un sistema de un solo grado de libertad 
no amortiguado sujeto al choque dado, está definido por 


Xngsl 1 
MA = 14 V2 (1 — cos 2wy1p) (E.1) 


Fo Onto 


donde w,, es la frecuencia natural del sistema: 


k k 
E E E.2 
ús m 100 Vk q 


E(0) 
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Figura 8.30 Carga de choque contra un instrumento electrónico. 


F, = 1000 N, ty = 0.1 s y k es la rigidez del resorte utilizado en el empaque. Con los datos conocidos, la 


ecuación (E.1) se expresa como 


Xmáxk 


1000 0.1 Vk (0.1) 


Utilizando el signo de igualdad, la ecuación (E.3) se reescribe como 


100 


Vk 


V2(1 — cos 0.02Vk) — 2 Xx 10 +1 


2 (1 — cos 2(0.1VX) (0.1)) 


2 k 
e (75) (E.3) 
1000 11000 


=0 (E.4) 


La raíz de la ecuación (E.4) proporciona el valor de rigidez deseado como k =6.2615 X 105 N/m. Se puede 
utilizar el siguiente programa MATLAB para determinar la raíz de la ecuación (E.4): 


>> x=1000:1:10000000; 
>> £=' (100/sgrt (x))*sgqrt (2* (1-cos(0.02*sgrt(x))))-0.000002*x+1'; 
>> root=fzero(f£,100000) 


root = 


6.2615e+005 


>> 
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es 


Control de 
vibración 
activo 


Un sistema de aislamiento de vibración se llama activo si utiliza potencia externa para realizar su 
función. Se compone de un servomecanismo con un sensor, un procesador de señales y un actuador, 
como se muestra esquemáticamente en la figura 8.31 [8.31-8.33]. Este sistema mantiene una dis- 
tancia constante (/) entre la masa vibratoria y el plano de referencia. A medida que varía la fuerza 
F(t) aplicada al sistema (masa), la distancia / tiende a variar. El sensor detecta este cambio de !, y se 
produce una señal proporcional a la magnitud de la excitación (o respuesta) del cuerpo vibratorio. 
El procesador de señales envía una señal de comando al actuador basado en la señal enviada por el 
sensor. El actuador desarrolla un movimiento o fuerza proporcional a la señal de mando. El movi- 
miento o fuerza del actuador controlará el desplazamiento de la base de modo que la distancia / se 
mantiene al valor constante deseado. 

Se cuenta con diferentes tipos de sensores para crear señales de retroalimentación basadas 
en el desplazamiento, velocidad, aceleración, sacudida, o fuerza. El procesador de señales puede 
constar de un mecanismo pasivo, como un enlace mecánico, o una red electrónica o fluídica activa ca- 
paz de realizar funciones como adición, integración, diferenciación, atenuación o amplificación. El 
actuador puede ser un sistema mecánico, por ejemplo un mecanismo de cremallera o un mecanismo 
de articulación de rótula, un sistema fluídico o un sistema generador de fuerza piezoeléctrica o elec- 
tromagnética. Según los tipos de sensor, procesador de señales y actuador utilizados, un sistema 
de control de vibración activo se conoce como electromecánico, electrofluídico, electromagnético, 
piezoeléctrico o fluídico. 


Análisis: Considere un sistema de un solo grado de libertad donde la masa m se somete a una fuer- 
za aplicada f(£) como se muestra en la figura 8.31. Si utilizamos un sistema de control activo para 
controlar la vibración de la masa mm, el actuador se diseñará para que ejerza una fuerza de control 


f¿(t) de modo que la ecuación de movimiento del sistema se escriba como 


mx +cx+kx=F(t) = f(t) + ft) (8.127) 


El sensor (una computadora) mide el desplazamiento x y la velocidad x de la masa en tiempo real 
(de forma continua). La computadora calcula la fuerza de control f.(£) necesaria para controlar el 
movimiento y le ordena al actuador que ejerza la fuerza f.(t) en la masa m. 

Por lo común la computadora se programa para que genere la fuerza de control proporcional al 
desplazamiento x(1) y a la derivada del desplazamiento o velocidad x(+) de la masa de modo que 


ft) = TEpx =— 84x (8.128) 


(computadora) 
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Figura 8.31 Sistema de aislamiento de vibración activo. 
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donde g, y g/ Son constantes cuyos valores tienen que ser determinados y programados en la 
computadora por el diseñador. Las constantes 2, y g,¿Se conocen como ganancias de control, con g, 
denotando la ganancia proporcional y g,, indicando la derivada o tasa de ganancia. El algoritmo de 
control en este caso se conoce como control (PD) proporcional y derivado. Sustituyendo la ecua- 
ción (8.128) en la ecuación (8.127), obtenemos 


met (e ger (er sj= (€) (8.129) 


la cual indica que g actúa como amortiguamiento adicional (o artificial) y g, como rigidez adicio- 
nal (o artificial). La ecuación (8.129) conocida como ecuación de lazo cerrado, se puede resolver 
para determinar las características de respuesta del sistema. Por ejemplo, la nueva frecuencia (efec- 
tiva) es 


bi= 


m 


k+g 
0, = >) (8.130) 


y la nueva relación de amortiguamiento (efectiva) es 


c+ 
E £4 (8.131) 
2V m(k + gp) 
La nueva constante de tiempo (efectiva) del sistema, con £ <= l,es 
2m 
T= (8.132) 
C + ga 


Por lo tanto, el funcionamiento del sistema de control de vibración activo se describe como sigue: 
dados los valores de m, c y k, calcule las ganancias de control g,, y g, para lograr los valores desea- 
dos de w,,, ¿ 0 7. En la práctica, la respuesta del sistema se monitorea de forma continua, se realizan 
los cálculos y se hace que el actuador aplique la fuerza de control f. a la masa en tiempo real, de 
modo que la respuesta del sistema quede dentro de los límites establecidos. Observe que las ganan- 
cias g, y 8 pueden ser positivas o negativas según las respuestas medidas y deseadas. 


Control de vibración de un sistema electrónico de precisión 


Se propone controlar la vibración de un sistema electrónico de precisión soportado por una base elástica (sin 
amortiguamiento) mediante un método pasivo o activo. La masa del sistema es de 15 kg y su frecuencia natural 
es de 20 rad/s. Se estima que el sistema requiere una relación de amortiguamiento de ¿ = 0.85 para controlar la 
vibración. Suponga que los amortiguadores hidráulicos disponibles pueden proporcionar constantes de amor- 
tiguamiento sólo en el rango 0 <= c <= 400 N-s/m. 


Solución: Primero, investigamos el uso de un amortiguador hidráulico disponible para controlar la vibración 
(control pasivo). Por las frecuencias naturales conocidas del sistema, podemos determinar la rigidez de la base 
elástica como 


sed 0 más 15(20)? = 6000 N/m (E.1) 
n n . 
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La relación de amortiguamiento requerido del sistema da la constante de amortiguamiento necesaria (c) como 


£= E =085 o c=2¿Vkm = 2(0.85) V6000(15) = 510 N-s/m (E.2) 
2 V km 


Como los amortiguadores hidráulicos pueden proporcionar valores constantes de amortiguamiento hasta de 
400 N-s/m únicamente, no podemos lograr el control deseado aplicando amortiguamiento pasivo. 


Por lo tanto, consideremos un sistema de control activo para crear la cantidad de amortiguamiento reque- 
rida en el sistema. Sea la fuerza de control de la forma f.. = —g,¿X, de modo que la relación de amortiguamiento, 
forma alterna de la ecuación (8.131), se pueda expresar como (con 8p = 0): 


ac 
Lay = —H (ES) 


m 


Agregando el amortiguamiento hidráulico disponible, con constante de amortiguamiento de 400 N-s/m, la 
ecuación (E.3) se rescribe como 


400 + gy = 2m¿w, = 2(15)(0.85)(20) = 510 N-s/m 


8a = 110 N-s/m 


Esto da el valor de la constante de amortiguamiento que debe proporcionar el control activo (también conocido 
como ganancia derivada) como g¿= 110 N-s/m. 


Control activo de un sistema con desbalance rotatorio 


Un sistema de un solo grado de libertad se compone de una masa (m) = 150 kg, constante de amortiguamiento 
(c) = 4000 N-s/m y rigidez (k) = 6 X 106 N/m. La masa se somete a una fuerza desbalanceada rotatoria dada 
por f(+) = 100 sen 607t N. Se pueden hacer las siguientes observaciones con base en los datos proporcionados: 


Tk l6(106) 
(1) La frecuencia natural del sistema 0, = 7 150 = 200 rad/s, se aproxima a la frecuencia de la 


perturbación, w = 6077 = 188.4955 rad/s. 


(11) La relación de amortiguamiento es pequeña con un valor de 


E 4000 
2Vkm  2V[6(10%)(160)] 


= 0.06667 


Se desea cambiar la frecuencia natural del sistema a 100 rad/s y la relación de amortiguamiento a 0.5. Como 
los valores de k y c del sistema no se pueden modificar, se propone utilizar un sistema de control activo. De- 
termine las ganancias de control requeridas para lograr los valores deseados de w,, y /. Encuentre también la 
magnitud de la respuesta y la fuerza del actuador del sistema en el estado estable. 
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Solución: Cuando se utiliza un sistema de control activo con ganancias de control g, y g,, la frecuencia na- 
tural del sistema se expresa como 


6(106) + g, 


0 = 100 = 0 


8p = 150(10%) — 6(10%) = —4.5(10%) N/m 


Este valor implica que la rigidez del sistema se tenga que reducir a 1.5 X 106 N/m. La nueva relación de 
amortiguamiento del sistema es 


e 4000 + gy 
 2Vkm  2V[1.5(10%)](150) 


2a = 15000 — 4000 = 11000N-s/m 


Este valor implica que se tiene que incrementar el amortiguamiento del sistema a 15000 N-s/m. 
La ecuación de movimiento del sistema activamente controlado se puede escribir como 


mx + cx + kx = f(t) = fosen wtf (E.1) 
la cual, en este caso, adopta la forma 
150x + 15000x + 1.5(10%)x = f(t) = 100 sen 6071 (E.2) 


De acuerdo con la ecuación (E.1), la función de transferencia general del sistema se expresa como (vea la 
sección 3.12) 


= (E.3) 
F(s) ms. + cs +k 


La magnitud de la respuesta de estado estable del sistema correspondiente a la ecuación (E.3) es (vea la 
sección 3.13) 
X= El : An (E.4) 
[e = mu?) + (cw) E 


En este caso, fy = 100 N, m = 150 kg, c = 15000 N-s/m, k = 1.5 X 106 N-s/m y w = 188.4955 rad/s. Por lo 
tanto, la ecuación (E.4) da 


150 
X= 


1 


115000) — 150(188.4955)?)? + Luso00(1864955)2 | 


150 
4.7602(10%) 


31.5113(10%) N 
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Control de la vibración 


La fuerza del actuador (control), F,, en estado estable se obtiene a partir de la relación 


Fds) _Fds)X(s) _  kw+cs E 
F(s)  X(s) F(5) ms*+cs+k 
como 
E(iw) = |4.5(10%) — 11000iw|X(iw) 

= |4.5(10%) — 11000(188.4955):l(31.5113(10*)) 

= V(4.5(106))? + (11000(188.4955))? (31.5113(107*)) 

= 156.1289 N 

m 


El absorbedor de vibración, también llamado absorbedor de vibración dinámico, es un dispositivo 
mecánico que se utiliza para reducir o eliminar la vibración indeseable. Se compone de otra masa 
y rigidez anexadas a la masa principal (original) que tiene que ser protegida contra vibración. Por 
lo tanto, la masa principal y la masa del absorbedor anexada constituyen un sistema de dos grados 
de libertad, de ahí que el absorbedor de vibración tenga dos frecuencias naturales. El absorbedor de 
vibración se utiliza comúnmente en maquinaria que opera a velocidad constante, porque el absor- 
bedor de vibración se sintoniza a una frecuencia particular y es efectivo sólo dentro de una banda 
angosta de frecuencias. Algunas aplicaciones comunes del absorbedor de vibración comprenden 
herramientas reciprocantes como lijadoras, sierras y compactadoras, así como grandes motores de 
combustión interna reciprocantes los cuales funcionan a velocidad constante (para un consumo mí- 
nimo de combustible). En estos sistemas, el absorbedor de vibración ayuda a balancear las fuerzas 
reciprocantes. Sin un absorbedor de vibración, las fuerzas reciprocantes desbalanceadas podrían 
hacer que el dispositivo fuera imposible de mantener o controlar. Los absorbedores de vibración 
también se utilizan en líneas de transmisión de alto voltaje. En este caso, los absorbedores de vi- 
bración dinámicos, en la forma de dispositivos tipo mancuerna (figura 8.32), se suspenden de las 
líneas de transmisión para mitigar los efectos de fatiga de las vibraciones inducidas por el viento. 
Una máquina o sistema puede experimentar vibración excesiva si en ella actúa una fuerza cuya 
frecuencia de excitación casi coincida con una frecuencia natural de la máquina o sistema. En tales 
casos, la vibración de la máquina o sistema se puede reducir por medio de un neutralizador de vi- 
bración o absorbedor de vibración dinámico, el cual es simplemente otro sistema de resorte-masa. 
El absorbedor de vibración dinámico se diseña de modo que las frecuencias naturales del sistema 


LLE SLL, 
Línea de transmisión == 
Ñ | 


¡QUE J 1) 


Absorbedor de vibración Figura 8.32 
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resultante se alejen de la frecuencia de excitación. Consideraremos el análisis de un absorbedor de 
vibración dinámico idealizando la máquina como un sistema de un solo grado de libertad. 


Fijamos una masa auxiliar m, en una máquina de m, mediante un resorte de rigidez k,, y el sistema 
de dos grados de libertad lucirá como se muestra en la figura 8.33. Las ecuaciones de movimiento 
de las masas m, y m, son 


miX1 + kixy + ko(x1 — x2) = Fy sen vt 
moxa + kolx29 = x1)=0 (8.133) 
Suponiendo una solución armónica, 
xj(t) = X; sen ot, j=1,2 (8.134) 
obtenemos las amplitudes de estado estable de las masas m, y m, como 


(k, — ma?)F, 


(k, + ko — my07) (ka = mw?) 5 k3 


X= (8.135) 


KkaFo 
(ki + k> — mo)(k, — mz?) — k3 


L= (8.136) 


Nos interesa sobre todo reducir la amplitud de la máquina (X,). Para reducir a cero la amplitud de 
m,, el numerador de la ecuación (8.135) debe hacerse igual a cero. Esto entrega 


k 
00= (8.137) 
113, 
F, sen wt 
Máquina (my) an 
x1(1) 
Aislador Aislador 
(k1/2) (k,/2) 
Base rígida 


Absorbedor de 
vibración dinámico 


Figura 8.33 Absorbedor de vibración dinámico no amortiguado. 
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Si la máquina, antes de la adición del absorbedor de vibración dinámico, opera cerca de su resonan- 


cia, w? = wr = k,/m,. Por lo tanto, el absorbedor se diseña de modo que 


ka  k 
AMAN (8.138) 


ma mi 


(0) 


la amplitud de vibración de la máquina, mientras opera a su frecuencia resonante original será cero. 
Definiendo 
Fo ki 1/2 
dest 7 0 => 
ki my 


como la frecuencia natural de la máquina o sistema principal, y 


ko 1/2 
E (2) (8.139) 


ya que la frecuencia natural del absorbedor o sistema auxiliar, las ecuaciones (8.135) y (8.136) se 
pueden reescribir como 


A _  __>_ (8.140) 


[a 
2 
nn 
he 
+ 
SN 
= le 
AS: 
2 le 
Ú A 
159) 
AAA 
nn 
— 
ZO 
S je 
xo 
159) 
y AAA 
>| > 
= leo 


== (8.141) 
e 
Ki 01 00) Ki 
La figura 8.34 muestra la variación de la amplitud de vibración de la máquina (X; /S.,) con su ve- 


locidad (w/w;). Los dos picos corresponden a las dos frecuencias naturales del sistema compuesto. 
Como se vio antes, X, = 0 en w = 0. A esta frecuencia, la ecuación (8.141) resulta 


= 
(8) 


IS Fo 
X: Des 8.142 
2 ko est ko ( ) 


0.6 0.7 0.8 0.9 1.0 11 12 1.3 Figura 8.34 Efecto de un absorbedor de 
q vibración no amortiguado en la respuesta 
01 de la máquina. 
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Esto demuestra que la fuerza ejercida por el resorte auxiliar es opuesta a la fuerza impartida (k,X, = 
— F,) y la neutraliza, y por consiguiente X, se reduce a cero. El tamaño del absorbedor de vibración 
dinámico se determina con las ecuaciones (8.142) y (8.138): 


koX, = maw0X, = —Fo (8.143) 


Por tanto, los valores de k, y m, dependen del valor permisible de X,. 

En la figura 8.34 se ve que el absorbedor de vibración dinámico, al mismo tiempo que elimina 
vibración a la frecuencia impartida conocida w, introduce dos frecuencias resonantes (; y O,, alas 
cuales la amplitud de la máquina es infinita. En la práctica, la frecuencia de operación w debe man- 
tenerse por consiguiente alejada de las frecuencias (2, y Q,. Los valores de (2, y 0, se determinan 
igualando el denominador de la ecuación (8.134) a cero. Observando que 


Kk> ko ma mM; ma [0 2 
Ki ma mi Kk; m; 


(8.144) 


01] 


e igualando el denominador de la ecuación (8.140) a cero se llega a 


DI IS 


Las dos raíces de esta ecuación son 


(o ( 


El 
El al 


las cuales se ve que son funciones de (m>,/m;) y (w,/0). 


Notas 

1. Por la ecuación (8.146) se ve que (21 es menor que, y que (22 es mayor que, la velocidad de 
operación (la cual es igual a la frecuencia natural, v1) de la máquina. Por lo tanto, la máquina 
debe pasar por (21 durante el arranque y detención. Esto produce grandes amplitudes. 

2. Como el absorbedor dinámico se sintoniza a una frecuencia de excitación (w), la amplitud de 
estado estable de la máquina es cero sólo a dicha frecuencia. Si la máquina opera a otras fre- 
cuencias o si la fuerza que actúa en la máquina tiene varias frecuencias, entonces la amplitud de 
vibración de la máquina puede llegar a ser grande. 

3. Las variaciones de (2; /w, y A),/w, como funciones de la relación de masa m, /m, se muestran 
en la figura 8.35 para tres valores diferentes de la relación de frecuencia w,/w;. Se ve que la 
diferencia entre (2, y (Q, se incrementa con valores crecientes de m>/m;. 
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2.6 
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Figura 8.35 Variaciones de (2; y 0, 
dadas por la ecuación (8.146). 


Absorbedor de vibración para un motor diesel 


Un motor diesel, que pesa 3000 N, está soportado por un pedestal. Se ha observado que el motor induce vibración 
en el área circundante a través de su pedestal a una velocidad de operación de 6000 rpm. Determine los pará- 
metros del absorbedor de vibración que reducirán la vibración cuando se monte el pedestal. La magnitud de la 
fuerza de excitación es de 250 N, y la amplitud de movimiento de la masa auxiliar se tiene que limitar a 2 mm. 


Solución: La frecuencia de vibración de la máquina es 
=== 100 Hz o w = 628.32 rad/s 


Como el movimiento del pedestal se tiene que reducir a cero, la amplitud de movimiento de la masa auxiliar 
debe ser igual y opuesta a la de la fuerza de excitación. Por lo tanto, por la ecuación (8.143), obtenemos 


|Fol = m>,w0?X> (E.1) 


La sustitución de los datos dados resulta 


250 = m, (628.32)(0.002) 


Ka 


ma 


Por consiguiente, m, = 0.31665. La rigidez del resorte k, se determina por la ecuación (8.138): 
o = 


Por consiguiente, k, = (628.32)2(0.31665) = 125009 N/m. 


(AAA | 
Ejemplo 8.16 
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Absorbedor para un conjunto de motor-generador 


El conjunto de motor-generador que se muestra en la figura 8.36 está diseñado para que opere en el rango 
de velocidad de 2000 a 4000 rpm. Sin embargo, se ve que el conjunto vibra violentamente a una velocidad de 
3 000 rpm debido a un leve desbalance en el rotor. Se propone utilizar un sistema absorbedor de masa concen- 
trada montado en voladizo para eliminar el problema. Cuando se fija un voladizo que lleva una masa de prueba 
de 2 kg sintonizado a 3 000 rpm en el conjunto, las frecuencias naturales resultantes del sistema son 2500 rpm 
y 3500 rpm. Diseñe el absorbedor (especificando su masa y rigidez) de modo que las frecuencias naturales 
queden fuera del rango de velocidad de operación del conjunto de motor-generador. 


Solución: Las frecuencias naturales w, del conjunto motor-generador y w, del absorbedor son 
1 y g y 0) 


== =p (E.1) 
m; ma 


La ecuación (8.146) proporciona las frecuencias resonantes (2, y (2, del sistema combinado. Como el absorbe- 
dor (m = 2 kg) está sintonizado, w, = w, = 314.16 rad/s (correspondiente a 3000 rpm). Utilizando la notación 


ma O 0) 


..o > n- > y fr = 
mi (00) (09)) 


La ecuación (8.146) se escribe como 


2 
ri, 13 ( a) F ( ) a) 1 (E2) 


Como se sabe que (02, y (2, son 261.80 rad/s (o 2500 rpm) y 366.52 rad/s (o 3500 rpm), respectivamente, 
encontramos que 


Oy _ 26180 _ ¿ g237 
ci ce Y 
UD 314.16 
ETT 
a == === => L, 
22m 314.16 


Por consiguiente 


ri +1 
p= > 0 (E.3) 
1 


Generador 


I p 41 


Lo 
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Absorbedor de vibración motor-generador. 
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Dado que r, = 0.8333, la ecuación (E.3) entrega 4 = m,/m, = 0.1345 y m, = m),/0.1345 = 14.8699 kg. El 
límite inferior especificado de (2, es 2000 rpm o 209.44 rad/s, y así 


OQ; 209.44 
=== = 0.6667 
wm 314.16 


UN 


Con este valor de r;,, la ecuación (E.3) entrega 4 = m>/m, = 0.6942 y m, = m;,(0.6942) = 10.3227 kg. Con 
estos valores, la segunda frecuencia resonante se puede hallar a partir de 


2 
3=(1 ' 2). ( 2) 1 = 2.2497 


la cual arroja 0, = 4499.4 rpm, mayor que el límite superior especificado de 4000 rpm. La rigidez de resorte 
del absorbedor está dada por 


ka = wm) = (314.16)?(10.3227) = 1.0188 Xx 10% N/m 
m 


El absorbedor de vibración dinámico descrito en la sección anterior elimina el pico de resonancia 
original en la curva de respuesta de la máquina pero introduce dos nuevos picos. De este modo, la 
máquina experimenta grandes amplitudes cuando pasa a través del primer pico durante el arranque y 
detención. La amplitud de la máquina se puede reducir agregando un absorbedor de vibración amorti- 
guado, como se muestra en la figura 8.37. Las ecuaciones de movimiento de las dos masas son 


miXy + ki¡x¡ + ka(x1 = x2) Al ca( xy = X2) = Fy sen wtf (8.147) 
moXa =+ ko(x2 _ x1) + col( xo => x1) =0 (8.148) 


Suponiendo que la solución es 


xt) =X% 4%, ¡=1,2 (8.149) 
F, sen wi 
Máquina (1) 
x1(0) 
Aislador Aislador 
(k1/2) (1/2) 


iS Figura 8.37 Absorbedor de vibración 
Absorbedor de vibración dinámico dinámico amortiguado. 
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se obtiene la solución de estado estable de las ecuaciones (8.147) y (8.148): 


Fo(k, — ma? + ic30) 


XxX = 8.150 
: [(k, — m0?) (k, — m2?) — mok307] + ¡oca (k, — myw? — mo0?) ( ) 
Xi; ko + 1wC) 
X= y 2 2) (8.151) 
(k, — m230” + ¡wc>) 
Definiendo 
p = m,/m;, = Relación de masa = Masa del absorbedor/masa principal 
des = Fo/k, = Deflexión estática del sistema 
2 
Wa = k,/m, = Cuadrado de la frecuencia natural del absorbedor 
2 
Wn = k,/m, = Cuadrado de la frecuencia natural de la masa principal 
f= 0,/w, = Relación de frecuencias naturales 
g = w/o, = Relación de frecuencia forzada 
C. = 2m,0,, = Constante de amortiguamiento crítica 
£ = C,/c,= Relación de amortiguamiento 
las magnitudes, X, y X,, se expresan como 
UN | 4 p 61 
Be L(2AgMHg 148) + (ug (8-18 AY 
y 
e CEIM UA 
5 abel = 14 ue? + 2,2 2-16? 2312 (8.153) 
est L(2Lg) 8 mg) + du fig (8 18) 


La ecuación (8.152) muestra que la amplitud de vibración de la masa principal es una función de 
mf, 2 y £. La gráfica de 


X 
Ost 


contra la relación de frecuencia forzada g = w/00,, se muestra en la figura 8.38 paraf= 1ym= 1/20 
para algunos valores diferentes de ¿. 

Si el amortiguamiento es cero (c, = £ = 0) entonces la resonancia ocurre a las dos frecuencias 
resonantes no amortiguadas del sistema, un resultado que ya se indicó en la figura 8.34. Cuando 
el amortiguamiento se hace infinito (4 = 00), las dos masas m, y m, virtualmente se unen entre 
sí, y el sistema se comporta en esencia como un sistema de un solo grado de libertad con masa de 
(m, + m,) = Q1/20) m y rigidez de k,. En este caso, también la resonancia ocurre con X; >00 en 


g=== = 0.9759 
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Figura 8.38 Efecto del absorbedor de 
vibración amortiguado en la respuesta de 
la máquina. 


Por lo tanto, el pico X, es infinito para c, = O y también con c, = oo. En alguna parte entre estos 
límites, el pico de X, será mínimo. 


Absorbedor de vibración óptimamente sintonizado. En la figura 8.38 se ve que todas las curvas 
se cortan en los puntos A y B independientemente del valor de amortiguamiento. Estos puntos se 
pueden localizar sustituyendo los casos extremos de ¿ = 0 y £ = oo en la ecuación (8.152) e igua- 
lando los dos. Esto produce 


2 2 2 
e 2 O, A (8.154) 


2. + p 2+p 


Las dos raíces de la ecuación (8.154) indican los valores de la relación de frecuencia g, = w,¿/w 
y £g = 0g/0, correspondientes a los puntos A y B. Las ordenadas de A y B se determinan susti- 
tuyendo los valores de g, y gg, respectivamente, en la ecuación (8.146). Se ha observado que el 
absorbedor de vibración más eficiente es uno para el cual las ordenadas de los puntos A y B son 
iguales. Esta condición requiere que [8.35] 


> (8.155) 


Curva horizontal 
en B 
Curva horizontal A 
en A A 


Figura 8.39 Absorbedor de 
vibración sintonizado. 
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Un absorbedor que satisface la ecuación (8.155) puede ser llamado correctamente absorbedor de 
vibración sintonizado. Aunque la ecuación (8.155) indica cómo sintonizar un absorbedor, no indica 
el valor óptimo de la relación de amortiguamiento / y el valor correspondiente de X; /9.¿;. El valor 
óptimo de / se determina haciendo la curva de respuesta X, /S.:, lo más plana posible en los picos 
A y B. Esto se logra haciendo la curva horizontal ya sea en A o en B, como se muestra en la figura 
8.39. Para esto, primero se sustituye la ecuación (8.155) en la ecuación (8.152) para que la ecuación 
resultante sea aplicable al caso de sintonización óptima. Entonces la ecuación modificada (8.152) 
se diferencia con respecto a g para encontrar la pendiente de la curva de X; /9.¿; Al igualar a cero 
en los puntos A y B, obtenemos 


Na 


L”= a para el punto A (8.156) 
y 
2 Vp +2 
(” = AA para el punto B (8.157) 
py 


Un valor promedio conveniente de ¿2 dado por las ecuaciones (8.156) y (8.157) se utiliza en el 
diseño de modo que 


3u 


+ 8.158 
S(1+ 4) id 


2 = 
14 óptima — 


Oest 


x Xx 2 
a - =,/1+ (8.159) 
Oest óptima Oest máx p 


El valor óptimo correspondiente de ( X ) se escribe como 


Notas: 


1. Por la ecuación (8.153) se ve que la amplitud de la masa del absorbedor (X,) siempre es mucho 
mayor que la de la masa principal (X;). Por lo tanto, el diseño debe ser capaz de aceptar grandes 
amplitudes de la masa del absorbedor. 

2. Como se espera que las amplitudes de m, sean grandes, el resorte del absorbedor (k,) se tiene 
que diseñar desde un punto de vista de fatiga. 

3. La mayoría de los absorbedores de vibración utilizados en aplicaciones prácticas son no amor- 
tiguados. Si se agrega amortiguamiento, se frustra el propósito del absorbedor de vibración, 
el cual es eliminar la vibración indeseable. En un absorbedor de vibración amortiguado, la 
amplitud de vibración de la masa principal será no cero. Se tiene que agregar amortiguamiento 
sólo en situaciones en las que la banda de frecuencia en la cual el absorbedor sea efectivo es 
demasiado angosta para que opere. 

4. En las referencias [8.36-8.39] se encuentran obras adicionales sobre el diseño óptimo de absor- 
bedores de vibración. 
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8.12 


=== | 
Ejemplo 8.17 


Trazo de la transmisibilidad 


Utilizando MATLAB, trace la variación de transmisibilidad de un sistema de un solo grado de libertad con la 
relación de frecuencia, dada por la ecuación (8.94), correspondiente a ¿ =0.0, 0.1, 0.2, 0.3, 0.4 y 0.5. 


Solución: El siguiente programa MATLAB traza la variación de transmisibilidad como una función de la 
relación de frecuencia con la ecuación (8.94): 


for i = 


1: 


wwn(i) = 3 * (i - 1)/1000; 


sqrt((1 + (2 * kesi * wwn(i1)) * 2)/((1 - wwn(i) * 2) 


22+Y 
2 * kesi * wwn(i) *2)); 


end; 


plot (w_wn, T); 


hold on; 


Y; 


xlabel ('w/w_n'); 
ylabel ('Tr'); 


gtext ('zeta 
gtext ('zeta 
gtext ('zeta 
gtext ('zeta 
gtext ('zeta 


.«1'); 
.21); 
31); 
.41); 
51); 


oo0ooo 


title('Ex9.2'); 


grid on; 


zeta = 0.3 
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OA] 
Ejemplo 8.18 Amplitudes de vibración de las masas de un absorbedor de vibración 


Utilizando MATLAB, trace las variaciones de las amplitudes de vibración de las masas principales y auxiliar 
de un absorbedor de vibración, ecuaciones (8.140) y (8.141), como una función de la relación de frecuencia. 


Solución: Las ecuaciones (8.140) y (8.141) se trazan para los siguientes datos: f= w,/w, = 1,4 =0.1 y 0.5, 
p =m,/m;, = 0.05 y 0.1. 


f = 1; 

Gon zeta = 0.1, musd.05 === ----- Y 
zeta = 0.1; 

mu = 0.05; 


g=.0.6 : 0.001 : 1.3; 


tzg2 = (2.*zeta.*g).*2 ;%--- tzg2 (2*zeta*g)”2 
92 f2 2 = (g."2-£."2)."2 ;% 92 f2 2 = (9"2-£%2)"2 
g2 lmug2 2 = (g.*2—1+mu.*g.*2).*2; 

muf2g2 = mu.*f.*2*g.*%2 ; 

g2 1 =g.221 5; 

g2 f2 = g."2-£.%2 ; 


xlr =sqrt ((tzg2+92 f2 2)./(tzg2.*g2 lmug2 2+(muf2g2-92 1.*g2 £2).*2)); 
x2r =sqrt((tzg2+£.*4)./(tzg2.*g2 lmug2 2+(muf2g2-92 1.*g2 £2).*2)); 
plot (g,xlr) 


hold on 

plot (9,x2r); 

hold on 

Hno zeta = 0.1, musd.Ol ========o=oroorororronono Y 
zeta = 0.1; 

mu = 0.1; 0.001:1.3; 

g == 0.6: 

tzg2 = (2.*zeta.*g).%2 ¡%---- tzg2 = (2*zeta*g)”2 


g2 f2 2 = (g.2-£."2)."2 ¡% g2 f2 2 = (92-£*2)"2 
g2 lmug2 2 = (g.*2—1+mu.*g.*2).*2; 

muf2g2 = mu.*f.*2*g.%2 ; 

g21=39.021 ; 

g2 f2 = g.02-£.%2 ; 


xlr =sqrt ((tzg2+92 f2 2)./(tzg2.*g2 lmug2 2+(muf2g2-92 1.*g2 £2).*2)); 
x2r =sqrt((tzg2+£.*4)./(tzg2.*g2 lmug2 2+(muf2g2-92 1.*g2 £2).*2)); 


plot (g,xlr,'-.'); 

hold on 

plot (g,x2r,'-.'); 

hold on 

Hno zeta = 0.5, MUsdD.OS == Y 
zeta = 0.5; 

mu = 0.05; 


g-=.0.6 : 0.001 : 1.3; 


tzg2 = (2.*zeta.*g).%2 ¡%---- tzg2 = 
92 £2 2 = (g."2-£.2).%2) 5% 92 £2 2 
g2 lmug2 2 = (g.*2—1+mu.*g.*2).*2; 
muf2g2 = mu.*f.*2*g.*2; 

g2 1 = 9.221 ; 

g2 f2 = g."2-£."2; 


(2*zeta*g)*2 
= (g"2-£%2)"2 


xlr =sqrt ((tzg2+92 f2 2)./(tzg2.*g2 lmug2 2+(muf2g2-92 1.*g2 £2).*2)); 
x2r =sqrt((tzg2+£.*4)./(tzg2.*g2 lmug2 2+(muf2g2-92 1.*g2 £2).*2)); 
plot (g,xl1lr,'-'); 

hold on 

plot (9g,x2r,'-"); 

hold on 
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== | 
Ejemplo 8.19 


tzg2 = (2.*zeta.*g).*2 ¡%---- tzg2 = (2*zeta*g)”2 
g2 f2 2 = (g.12-£."2)."2 ;% g2 f2 2 = (g92-£%2)"2 
g2 lmug2 2 = (g.*2—1+mu.*g.*2).%2 ; 

muf2g2 = mu.*f.*2*g.%2 ; 

g2 1 =g.2021 5 

g2 f2 = g.02-£.%2 ; 


xlr =sqrt ((tzg2+92 f2 2)./(tzg2.*g2 lmug2 2+(muf2g2-92 1.*g2 f£2).*2)); 
x2r =sqrt((tzg2+£.*4)./(tzg2.*g2 lmug2 2+(muf2g2-92 1.*g2 £2).*2)); 
plot (g,xlr,':'); 

hold on 

plot (9,x2r,':'"); 

xlabel ('g') 

ylabel ('X1lr and X2r') 

axis ([0.6 1.3 0 16]) 


Xlr y X2r 


Frecuencias resonantes de un absorbedor de vibración 


Utilizando MATLAB, trace las variaciones de las relaciones de frecuencia resonante proporcionadas por la 
ecuación (8.146) con la relación de masa, m,/m). 


Solución: Las relaciones Q, /w, y Q,/w,, resultado de la ecuación (8.146), se trazan para w,/w, = 0.5, 1.0 y 
2.0 en el rango de m,/m, =0a 1. 


Bro omega2/omegal=0.5 =========== nn ----- Y 


omega21=0.5 
m21 = 0:0.001:1.0 
X11 = sgrt(((1 + (1+m21) *omega21.*2) +((1+(1+m21) .*omega21.*2).*2-vY 
4.*omega21.*2).*0.5)... 
/(2.*omega21.*2)) 
plot (m21,X11,':') 
axis([0 1.0 0.0 2.6]) 
hold on 
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X12 = sgrt ( ((1+ (1+m21) *omega21.*2) - ((1 + (1+m21) .*omega21.*2).*2-v 
4.*omega21.*2).*0.5)... 
/(2.*omega21.*2)) 
plot (m21,X12,':') 
hold on 


omega21=1.0 
m21 = 0:0.001:1.0 
X21 = sgrt ( ((1+ (1+m21) *omega21.*2) +((1+(1+m21) .*omega21.*2).*2-vY 
4.*omega21.*2).*0.5)... 
/(2.*omega21.*2)) 
plot (m21,X21,'-') 
axis([0 1.0 0.0 2.6]) 
hold on 


X22 = sgrt ( ((1+ (1+m21) *omega21.*2) - ((1+(1+m21) .*omega21.*2).*2-v 
4.*omega21.*2).*0.5)... 
/(2.*omega21.*2)) 
plot (m21,X22,'-') 
hold on 


omega21=2.0 
m21 = 0 : 0.001 : 1.0 
X31 = sgrt ( ((1+ (1+m21) *omega21.*2) +((1+(1+m21) .*omega21.*2).*2) .vY 
*2-4.*omega21.*2).*0.5)... 
/ (2.*omega21.*2)) 
plot (m21,X31,'-.') 
axis([0 1.0 0.0 2.6]) 
hold on 


X32 = sgrt ( ((1+ (1+m21) *omega21.*2) - ((1+(1+m21) .*omega21.*2).*2-4.v4 
*omega21.*2) .*%0.5)... 
/(2.*omega21.*2)) 
plot (m21,X32,'-.') 
hold on 
xlabel ('mr') 
ylabel ('0M1 and 0M2') 


OM2 para mr = 0.5 


OMI y OM2 


OM1 para mr = 1.0 


Pm 
e 
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Ejemplo 8.20 


Balanceo en dos planos 


Desarrolle un programa MATLAB general llamado Program13 .m para el balanceo en dos planos de máqui- 
nas rotatorias. Úselo para resolver el ejemplo 8.2. 


Solución: El programa Program13 .m se desarrolla para que acepte los vectores Vi Va, Vi, Vi, vr, Ve, Y. 
y We como datos de entrada en la forma de matrices bidimensionales VA, VB, VAP, VBP, VAPP, VBPP, WL, 
WR, BL y BR, respectivamente. El programa proporciona los vectores B, y Bz como resultados de salida en la 
forma de matrices bidimensionales BL y BR que indican la magnitud y posición de los pesos de balanceo en los 
planos izquierdo y derecho, respectivamente. A continuación se presenta el listado y resultados del programa. 


% 

% 

% Program13.m 

% Balanceo en dos planos 
% 


Ejecuta “Programl13"” en la ventana de comandos de MATLAB, 

vsub.m, 

% vdiv.m y vmult.m deben estar en la misma carpeta, y establezca la 

ruta MATLAB 

% a esta carpeta. 

% los 8 renglones siguientes contienen los datos dependientes del problema 
va=[8.5 601; 

vap=[6 1251; 

wl=[10 270]; 

vb=[6.5 2051; 

vbp=[4.5 230]; 

vapp=[6 351; 

vbpp=[10.5 160]; 

wr=[12 180]; 

% final de los datos dependientes del problema 

[b1,br] =balan (va, vb, vap, vbp, vapp, vbpp,wl, wr); 

fprintf (' Resultados del balanceo en dos planos Anin'); 
fprintf('Peso de balanceo en el plano izquierdo Peso de balanceo en el plano derecho') 
fprintf£('InWn'); 


fprintf ('Magnitud=%$8.6f Magnitud=%8.6f£ Inin',b1(1),br(1)); 
fprintf ('Ángulo=%8.6f£ Ángulo=%8.6f£ InWn',b1(2),br(2)); 
S=s=======o=======o==========o============================================ 


SFunction Balan.m 
% 
== = 
function [b1,br]=balan ( 
pi=180/3.1415926; 
va (2) =va(2) /pi; 

p (1) =va (1); 

p (2) =va (2); 

va (1) =p (1) *cos (p (2) 
va (2) =p (1) *sin (p (2) 
vb (2) =vb (2) /pi; 

p (1) =vb (1); 
p(2)=vb(2); 

vb (1) =p (1) *cos (p (2) 
vb (2) =p (1) *sin (p (2) 
vap (2) =vap (2) /pi; 

p (1) =vap (1); 

p (2) =vap (2); 

vap (1) =p (1) *cos (p(2)); 
vap (2) =p (1) *sin(p(2)); 
vbp (2) =vbp (2) /pi; 

p (1) =vbp (1) ; 

p (2) =vbp (2); 

vbp (1) =p (1) *cos (p(2)); 
vbp (2) =p (1) *sin(p(2)); 
vapp (2) =vapp (2) /pi; 

p (1) =vapp (1) ; 

p (2) =vapp (2) ; 


Y; 
); 


); 
); 
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vapp (1) =p (1) *cos (p(2)); 

vapp (2) =p (1) *sin (p(2)); 

vbpp (2) =vbpp (2) /pi; 

Pp (1) =vbpp (1) ; 

Pp (2) =vbpp (2); 

vbpp (1) =p (1) *cos (p(2)); 

vbpp (2) =p (1) *sin (p(2)); 

w1 (2) =w1 (2) /pi; 

Pp (1) =w1 (1); 

Pp (2) =w1 (2); 

wl1 (1) =p (1) *cos (p(2)); 

wl1 (2) =p(1) *sin(p(2)); 

wr (2) =wr (2) /pi; 

Pp (1) =wr (1); 

Pp(2) =wr (2); 

wr (1) =p (1) *cos (p(2)); 

wr (2)=p(1) *sin(p(2)); 

[rx] =vsub (vap, va); 

[aal] =vdiv(r,wl); 

[s] =vsub (vbp, vb) ; 

[ab1] =vdiv(s,wl); 

[p] =vsub (vapp, va); 

[aar] =vdiv(p, wr); 

[q] =vsub (vbpp, vb) ; 

[abr] =vdiv (q,wr) ; 

[ar1] =sqrt (aar (1)*2+aar(2)*2); 
[ar2] =atan (aar (2) /aar (1) ) *pi; 
[al1] =sqrt (aal (1)*2+aa1 (2)*2); 
[a12] =atan (aal (2) /aal (1) ) *pi; 
[rx] =vmult (abl, va); 

[s] =vmult (aal, vb); 

[vapl =vsub (r,s); 

[rx] =vmult (aar,abl); 

[s] =vmult (aal,abr); 

[vbp] =vsub (r,s); 

[ur] =vdiv (vap, vbp) ; 

[rx] =vmult (abr, va); 

[s] =vmult (aar, vb); 

[vapl =vsub (r,s); 

[rx] =vmult (abr,aal); 

[s] =vmult (aar,abl); 

[vbp] =vsub (r,s); 

[ul] =vdiv (vap, vbp) ; 

b1 (1) =sgrt (ul (1) *2+u1 (2)?*2); 
al=ul (2) /ul (1); 

bl (2) =atan (ul (2) /u1 (1)); 

br (1) =sgrt (ur (1) 2+ur (2)*2); 
a2=ur (2) /ur (1); 

br (2)=atan(ur (2)/ur (1)); 
b1 (2) =b1 (2) *pi; 

br (2) =br (2) *pi; 

b1 (2) =b1 (2) +180; 

br (2) =br (2)+180; 


function [c]=vdiv(a,b); 


Ejemplos resueltos utilizando MATLAB 


c(1)=(a(1)*b(1)+a(2)*b(2))/(b(1)*2+b(2)*2); 
c(2)=(a(2)*b(1)-a(1)*b(2))/(b(1)*2+b(2)*2); 


function [c]=vmult (a,b); 
c (1) =a (1) *b (1) -a (2) *b(2); 
c(2)=a (2) *b(1)+a(1) *b(2); 


S$Function vsub.m 
% 
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function [c]=vsub(a,b); 
c(1)=a(1)-b(1); 
c(2)=a(2)-b(2); 


Resultados del balanceo en dos planos 


Peso de balanceo en el plano Peso de balanceo en el plano derecho 
izquierdo 

Magnitud = 10.056139 Magnitud = 5.877362 

Ángulo = 14.554799 Ángulo = 248.255931 


Resumen del capítulo 


Analizamos el uso de nomógrafos de vibración y los criterios de vibración para determinar los niveles acepta- 
bles de vibración. Presentamos varios métodos, como el de balanceo de máquinas rotatorias y reciprocantes, 
para eliminar o reducir la vibración en la fuente. Describimos métodos de cambiar la masa y/o rigidez, así 
como la energía que se disipa por medio de la adición de amortiguamiento. Estudiamos métodos de diseño de 
aisladores de vibración, absorbedores de vibración y sistemas de control de vibración activos. Presentamos la 
solución a problemas de control de vibración utilizando MATLAB. 


Ahora que ya terminó este capítulo, usted deberá ser capaz de responder las preguntas de repaso y resolver los 
problemas que se proponen a continuación. 
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Preguntas de repaso 


S.1 Responda brevemente lo siguiente: 


La 


SA A O 


pl pl pl o 
M2 AS 


ol 
AJA 


20. 
21. 


Mencione algunas fuentes de vibración industrial. 

¿Cuáles son los diversos métodos disponibles de control de vibración? 

¿Qué es balanceo en un solo plano? 

Describa el procedimiento de balanceo en dos planos. 

¿Qué es el remolineo? 

¿Cuál es la diferencia entre amortiguamiento estacionario y amortiguamiento rotatorio? 
¿Cómo se determina la velocidad crítica de una flecha? 

¿Qué provoca la inestabilidad en un sistema de rotor? 

¿Qué consideraciones se deben tomar en cuenta para el balanceo de un motor reciprocante? 
¿Cuál es la función de un aislador de vibración? 

¿Qué es un absorbedor de vibración? 

¿Cuál es la diferencia entre un aislador de vibración y un absorbedor de vibración? 

¿Un soporte de montaje de resorte reduce siempre la vibración del cimiento de una máquina? 
¿Es mejor utilizar un resorte blando en soporte de montaje flexible de una máquina? ¿Por qué? 
¿Es la fuerza de sacudimiento proporcional al cuadrado de la velocidad de una máquina? ¿Con la 
velocidad de la máquina se incrementa la fuerza vibratoria transmitida al cimiento? 

¿Por qué el balanceo dinámico implica balanceo estático? 

Explique por qué nunca se puede lograr el balanceo dinámico con una sola prueba. 

¿Por qué siempre vibra una flecha rotatoria? ¿Cuál es la fuente de la fuerza de sacudimiento? 
¿Siempre es ventajoso incluir un amortiguador en el sistema secundario de un absorbedor de vibra- 
ción dinámico? 

¿Qué es el aislamiento de vibración activo? 

Explique la diferencia entre aislamiento pasivo y activo. 


8.2 Indique si cada uno de los siguientes enunciados es verdadero o falso. 


1. 


Ze 
3. 
4 


dl 


SA JAA 


10. 
11. 
12. 
13. 
14. 


La vibración puede provocar fallas estructurales y mecánicas. 

La respuesta de un sistema se puede reducir por el uso de aisladores y absorbedores. 

Control de vibración significa la eliminación o reducción de la vibración. 

La vibración provocada por un disco desbalanceado rotatorio se puede eliminar agregando una 
masa adecuada al disco. 

Cualquier masa desbalanceada puede ser reemplazada por dos masas desbalanceadas equivalentes 
en los planos extremos del rotor. 

El latigueo de aceite en los rodamientos puede provocar inestabilidad en un sistema de rotor. 

La frecuencia natural de un sistema se puede cambiar variando su amortiguamiento. 

La rigidez de una flecha rotatoria se puede modificar cambiando la ubicación de sus rodamientos. 
Todos los sistemas prácticos tienen amortiguamiento. 

Un alto factor de pérdida de un material implica menos amortiguamiento. 

Los sistemas de aislamiento pasivo requieren potencia externa para funcionar. 

La transmisibilidad también se llama relación de transmisión. 

La fuerza transmitida al cimiento rígido de un aislador nunca puede ser infinita. 

La fricción interna o externa puede provocar inestabilidad en una flecha rotatoria a velocidades por 
encima de la primera velocidad crítica. 


8.3 Llene cada uno de los siguientes espacios en blanco con la palabra apropiada: 


1. 


2. 


Incluso una pequeña fuerza de excitación puede provocar una respuesta indeseablemente grande 
cerca de 

El uso de tolerancias ice y un mejor acabado superficial de las piezas de una máquina tiende 
a hacer a la máquina susceptible a vibración. 

La presencia de una masa desbalanceada en un disco rotatorio provoca 

Cuando la velocidad de rotación de una flecha es igual a una de las frecuencias natacles de la 
flecha se llama velocidad 


8.4 


q 
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Los elementos móviles de un motor reciprocante son el cigiieñal, la biela y el 
El componente vertical de la fuerza de inercia de un motor reciprocante tienes partes primarias y 


Las estructuras laminadas tienen amortiguamiento 

Los materiales con valor grande de factor de pérdida están llos a un esfuerzo 

El aislamiento de vibración implica la inserción de un miembro elástico entre la masa baña y 
la de vibración. 

El corcho es un aislador . 

Un aislador activo se compone de un sensor, un procesador de señales y un 


El neutralizador de vibración también se conoce como de vibración dinámico. 

Aunque un absorbedor de vibración no amortiguado elimina el pico de resonancia original de la 
respuesta, introduce nuevos picos. 

El balanceo en un solo plano también se conoce como balanceo 

Las marcas de fase se utilizan en el balanceo en planos por do de un analizador de 
vibración. 

Los errores de maquinado pueden provocar en máquinas rotatorias. 

Las inestabilidades de combustión son la fuente de en motores. 

La deflexión de una flecha rotatoria llega a ser muy grande a la velocidad 

El latigueo de aceite en rodamientos puede provocar en un sistema de rotor els 


Seleccione la respuesta más apropiada de entre las opciones múltiples que se presentan. 


1. 


Un ejemplo de una fuente de vibración que no se puede modificar es: 


a. turbulencia atmosférica 
b. un golpe de martillo 


c. la rigidez de la llanta de un automóvil 
El balanceo en dos planos también se conoce como: 


a. balanceo estático 
b. balanceo dinámico 


c. balanceo apropiado 


La fuerza desbalanceada ocasionada por una masa excéntrica m que gira a una velocidad angular 
w localizada a una distancia r del eje de rotación es 


a. mr2a? b. mgw? c. mrw? 
El siguiente material tiene un alto amortiguamiento interno: 

a. hierro colado b. cobre Cc. latón 
La transmisibilidad es la relación de 


a. fuerza transmitida y fuerza de excitación 
b. fuerza aplicada y el desplazamiento resultante 


c. desplazamiento de entrada y desplazamiento de salida 

La impedancia mecánica es la relación de 

a. fuerza transmitida y fuerza de excitación 

b. fuerza aplicada y fuerza transmitida 

c. fuerza aplicada y desplazamiento 

La vibración se puede eliminar con base en un análisis teórico 

a. en Ocasiones b. siempre c. nunca 
Un rotor largo se puede balancear agregando pesos en 

a. un solo plano 


b. dos planos cualesquiera 


c. dos planos específicos 
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8.5 


9. El amortiguamiento provocado por las fuerzas internas del material de una flecha se llama 
a. amortiguamiento estacionario 
b. amortiguamiento externo 
e. amortiguamiento rotatorio 
10. El amortiguamiento provocado por la estructura de apoyo de rodamiento de una flecha rotatoria se 
llama 
a. amortiguamiento estacionario 
b. amortiguamiento externo 
e. amortiguamiento rotatorio 
11. Un absorbedor de vibración no amortiguado elimina el pico de resonancia original pero introduce 


a. un nuevo pico b. dos nuevos picos €. varios picos nuevos 


Correlacione los elementos en las dos columnas siguientes. 


1. Frecuencia natural de a. Introducir amortiguamiento 
control 
2. Evitar la respuesta excesiva b. Utilizar un aislador de vibración 


en resonancia 


3. Reducir la transmisión de c. Agregar un absorbedor de vibración 
una fuerza de excitación de 
una parte a otra 


4. Reducir la respuesta del d. Evitar la resonancia 
sistema 


Problemas 


Sección 8.2 Criterios de vibración 


8.1 


Un automóvil que transita por una carretera escabrosa, cuya superficie es senoidal, se modela como un 
sistema de resorte-masa, como se muestra en la figura 8.40. La superficie senoidal tiene una longitud de 
onda de 5 m y una amplitud de Y = 1 mm. Si la masa del automóvil, incluidos los pasajeros, es de 1500 
kg y la rigidez del sistema de suspensión (k) es de 400 kN/m, determine el rango de velocidad (v) del 
automóvil en el cual los pasajeros perciben la vibración. Sugiera posibles métodos de mejorar el diseño 
para un viaje más confortable de los pasajeros. 


x(1) 


1 m = 1500 kg => v km/h 


k = 400 kN/m 


Figura 8.40 


8.2 El valor de la raíz cuadrada de la media de los cuadrados de una señal x(1), x, 
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rem» Se define como 


Utilizando esta definición, encuentre los valores de la raíz cuadrada de la media de los cuadrados del 


desplazamiento (Xrem), velocidad (Xtom) y la aceleración (tom) correspondientes a X (1) = X cos wr, 


Sección 8.4 Balanceo de máquinas rotatorias 


8.3 


8.4 


8.5 


8.6 


8.7 


Dos discos idénticos se conectan por medio de cuatro birlos de diferentes tamaños y se montan en una 
flecha, como se muestra en la figura 8.41. Las masas y ubicación de los tres birlos son como sigue: m;, = 
35 gramos, r, = 110 mm y 0, = 40”; m, = 15 gramos, r, = 90 mm y 0, = 220”; y 03 = 25 gramos, r; 
= 130 mm, 0, = 280”. Encuentre la masa y ubicación del cuarto birlo (1m,, r, y 0,), el cual produce el 
balanceo estático de los discos. 


1 


e 
777777 27777. 
(49 » 
(FEB 
(b) Figura 8.41 


Se perforan cuatro agujeros en un disco uniforme en un radio de 4 pulg y ángulos de 0”, 60%, 120* y 180”. 
El peso removido en los agujeros 1 y 2 es de 4 Oz cada uno y el peso eliminado de los agujeros 3 y 4 es 
de 5 Oz cada uno. Si el disco se tiene que balancear estáticamente perforando un quinto agujero en un 
radio de 5 pulg, determine el peso que se tiene que eliminar y la localización angular del quinto agujero. 


Se colocan tres masas, que pesan 0.5 lb, 0.7 Ib y 1.2 lb alrededor de un volante de 30 pulg de diámetro 
en las ubicaciones angulares 9 = 10”, 100” y 190”, respectivamente. Encuentre el peso y la ubicación 
angular de la cuarta masa que se colocará en el borde que conduce al balanceo dinámico del volante. 


La amplitud y ángulo de fase debido al desbalance original en una rueda de amolar que opera a 1200 rpm 
es de 10 mils y 40” en sentido contrario al de las manecillas del reloj a partir de la marca de fase. Cuando 
se agrega un peso de prueba W = 6 oz a 65” en el sentido de las manecillas del reloj a partir de la masa 
de fase y a una distancia radial de 2.5 pulg del centro de rotación, se observa que la amplitud y ángulo de 
fase son de 19 mils y 150” en sentido contrario al de las manecillas del reloj. Encuentre la magnitud y la 
posición angular del peso de balanceo si se tiene que colocar a 2.5 pulg radialmente del centro de rotación. 


Un volante desbalanceado muestra una amplitud de 6.5 mils y un ángulo de fase de 15” en el sentido de 
las manecillas del reloj a partir de la marca de fase. Cuando se agrega un peso de prueba de 2 oz a 45” 


724 Capítulo 8 Control de la vibración 


en sentido contrario al de las manecillas del reloj a partir de la marca de fase, la amplitud y el ángulo de 
fase son de 8.8 mils y 35” en sentido contrario al de las manecillas del reloj, respectivamente. Encuentre 
la magnitud y posición angular del peso de balanceo requerido. Suponga que los pesos se agregan en el 
mismo radio. 


8.8 Para determinar el desbalance en una rueda de amolar, que gira en el sentido de las manecillas del reloj 
a 2400 rpm, se utiliza un analizador de vibración y se observa una amplitud de 4 mils y un ángulo de 
fase de 45” con el desbalance original. Cuando se agrega un peso de prueba W = 4 oz a 20” en el sentido 
de las manecillas del reloj a partir de la marca de fase, la amplitud se vuelve 8 mils y el ángulo de fase 
145”. Si los ángulos de fase se miden en sentido contrario al de las manecillas del reloj a partir de la 
horizontal del lado derecho, calcule la magnitud y ubicación del peso de balanceo necesario. 


8.9 Un rotor de turbina funciona a la frecuencia natural del sistema. Un estroboscopio indica que el despla- 
zamiento máximo del rotor ocurre a un ángulo de 229” en la dirección de rotación. ¿En qué posición 
angular se debe quitar la masa del rotor para mejorar su balanceo? 


$.10 En la figura 8.42 se muestra un rotor que tiene tres masas excéntricas en planos diferentes. Las ubica- 
ciones axial, radial y angular de la masa m, son /;, r; y 0;, respectivamente, para i = 1, 2, 3. Si el rotor 
tiene que ser balanceado dinámicamente colocando dos masas m,, y m, en los radios r,; y r;,,, en las 
ubicaciones angulares 0,, y 0,,, como se muestra en la figura 8.42, derive expresiones para MY), 


MyoL pa 01 y Op). 


¿KK —Áá<S 


NS 


Om 0 


Figura 8.42 


8.11 El rotor que se muestra en la figura 8.43(a) se balancea temporalmente en una máquina de balanceo con 
la adición de los pesos W, = W, = 0.2 lb en el plano A y W; = W, = 0.2 1b en el plano D en un radio de 
3 pulg, como se muestra en la figura 8.43(b). Si el rotor queda permanentemente balanceado perforando 
agujeros en un radio de 4 pulg en los planos B y C, determine la posición y cantidad de material que se 
tiene que eliminar del rotor. Suponga que los pesos ajustables W, a W, se quitarán de los planos A y D. 


A Sa 
I I 
I l 
I I 
NE 
l Y l 
l l 
l l 
a 4" > 1 6" >< 4" a 


(a) (b) Figura 8.43 
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8.12 Los pesos de 2 lb, 4 1b y 3 lb se ubican en radios de 2 pulg, 3 pulg y 1 pulg en los planos C, D y E, 
respectivamente, en una flecha soportada por los rodamientos B y F, como se muestra en la figura 8.44. 
Encuentre los pesos y ubicaciones angulares de los dos pesos de balanceo que se tienen que colocar en 
los planos extremos A y G de modo que la carga dinámica en los rodamientos sea cero. 


eS >< 
16" g" 32" 


Figura 8.44 


8.13 Los datos obtenidos en un procedimiento de balanceo en dos planos se proporcionan en la tabla siguiente. 
Determine la magnitud y posición angular de los pesos de balanceo, suponiendo que todos los ángulos se 
miden con respecto a una marca de fase arbitraria y que todos los pesos se agregan en el mismo radio. 


Amplitud (mils) Ángulo de fase 
Condición Rodamiento A RodamientoB  RodamientoA  Rodamiento B 
Desbalance original 5 4 100* 180* 
W, = 2 oz agregado a 30” en el 65 45 120" 140* 
plano izquierdo 
W = 2 oz agregado a O' en el 6 7 90 60" 


plano derecho 


8.14 La figura 8.45 muestra un sistema rotatorio en el cual la flecha está soportada por los rodamientos A y 
B. Las tres masas m,, m, y my están conectadas a la flecha como se indica en la figura. (a) Encuentre 
las reacciones de rodamiento en A y B si la velocidad de la flecha es de 1000 rpm. (b) Determine las 
ubicaciones y magnitudes de las masas de balanceo que deben colocarse en un radio de 0.25 m en los 
planos £ y R, los cuales se supone que pasan por los rodamientos A y B. 
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Sección 8.5 Remolineo de flechas rotatorias 


8.15 


8.16 


8.17 


8.18 


8.19 


8.20 


8.21 


Un volante, de 100 lb de peso y excentricidad 0.5 pulg, está montado en el centro de una flecha de acero 
de 1 pulg de diámetro. Si la longitud de la flecha entre los rodamientos es de 30 pulg y la velocidad de 
rotación del volante es de 1200 rpm, encuentre (a) la velocidad crítica, (b) la amplitud de vibración del 
rotor, y (c) la fuerza transmitida a los soportes de rodamiento. 


Derive la expresión para el esfuerzo inducido en una flecha con una masa concentrada desbalanceada 
que está a la mitad entre los dos rodamientos. 


Una flecha de acero de 2.5 cm de diámetro y 1 m de longitud está soportada por sus dos extremos en 
rodamientos. Lleva un disco de turbina, de 20 kg de masa y 0.005 m de excentricidad, a la mitad y fun- 
ciona a 6000 rpm. El amortiguamiento en el sistema equivale a amortiguamiento viscoso con ¿ = 0.01. 
Determine la amplitud de remolineo del disco a (a) la velocidad de operación, (b) la velocidad crítica y 
(c) 1.5 veces la velocidad crítica. 


Encuentre las reacciones en los rodamientos y el esfuerzo de flexión máximo inducido en la flecha (a) 
a la velocidad de operación, (b) a la velocidad crítica, y (c) a 1.5 veces la velocidad crítica del sistema 
flecha-rotor descrito en el problema 8.17. 


Resuelva el problema 8.17 suponiendo que el material de la flecha es aluminio en lugar de acero. 
Resuelva el problema 8.18 suponiendo que el material de la flecha es aluminio en lugar de acero. 
Una flecha, con rigidez de 3.75 MN/m, gira a 3600 rpm. Un rotor, de 60 kg de masa y excentricidad de 
2000 micrones, está montado en la flecha. Determine (a) la amplitud de remolineo de estado estable del 


rotor y (b) la amplitud de remolineo máxima del rotor durante el arranque y detención. Suponga que la 
relación de amortiguamiento del sistema es de 0.05. 


Sección 8.6 Balanceo de motores reciprocantes 


8.22 


8.23 


8.24 


8.25 


Los cilindros de un motor en línea de cuatro cilindros están colocados a intervalos de 12 pulg en la di- 
rección axial. Los cigiteñales tienen la misma longitud de 4 pulg, y sus posiciones angulares son 0”, 180” 
y 0”. Si la longitud de la biela es de 10 pulg y el contrapeso reciprocante es de 2 lb para cada cilindro, 
encuentre las fuerzas desbalanceadas y momentos a una velocidad de 3000 rpm, utilizando la línea de 
centros a través del cilindro 1 como plano de referencia. 


La masa reciprocante, el radio del cigiieñal y la longitud de cada uno de los cilindros en un motor en 
línea de dos cilindros son »m, r y l, respectivamente. Los ángulos de los cigiieñales de los dos cilindros 
están separados por 180”. Determine las fuerzas desbalanceadas y momentos en el motor. 


Un motor en línea de cuatro cilindros tiene un peso reciprocante de 3 lb, una carrera de 6 pulg y una 
longitud de biela de 10 pulg en cada cilindro. Los cigiieñales están separados por 4 pulg axialmente 
y 90” radialmente, como se muestra en la figura 8.46. Encuentre las fuerzas primaria y secundaria 
desbalanceadas y momentos con respecto al plano de referencia que se muestra en la figura 8.46 a una 
velocidad del motor de 1500 rpm. 


En la figura 8.47 se muestra la disposición de los cigijeñales en un motor de seis cilindros en línea. Los ci- 
lindros están separados por una distancia a en la dirección axial, y las posiciones angulares de los cigijeñales 
son a, = 4=0", 07, = as = 120” y a = ae, = 240”. Si la longitud del cigijeñal, la longitud de las bielas 
y la masa reciprocante de cada cilindro son r, l y m, respectivamente, encuentre las fuerzas desbalanceadas 
primaria y secundaria y los momentos con respecto al plano de referencia indicado en la figura 8.47. 
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8.26 


Un motor de un cilindro tiene una masa total de 150 kg. Su masa reciprocante es de 5 kg, y la masa ro- 
tatoria es de 2.5 kg. La carrera (2r) es de 15 cm, y la velocidad es de 600 rpm. (a) Si el motor está mon- 
tado sobre resortes muy débiles, ¿cuál es la amplitud de vibración vertical del motor? (b) Si el motor 
está montado sólidamente sobre un cimiento rígido, ¿cuál es la amplitud de fuerza alterna transmitida? 
Suponga que la biela es de longitud infinita. 


Sección 8.10 Aislamiento de la vibración 


8.27 


8.28* 


8.29* 


8.30 


Se tiene que aislar un instrumento electrónico de un tablero que vibra a frecuencias que oscilan de 25 Hz 
a 35 Hz. Se estima que al menos se debe lograr 80 por ciento del aislamiento de vibración para que no se 
dañe el instrumento. Si el instrumento pesa 85 N, determine la deflexión estática necesaria del aislador. 


Un ventilador extractor, que tiene un pequeño desbalance, pesa 800 N y opera a una velocidad de 600 
rpm. Se desea limitar la respuesta a una transmisibilidad de 2.5 cuando el ventilador pasa por la reso- 
nancia durante el arranque. Además, se tiene que lograr un aislamiento de 90 por ciento a la velocidad 
de operación del ventilador. Diseñe un aislador adecuado para el ventilador. 


Un compresor de aire de 500 kg de masa tiene una excentricidad de 50 kg-cm y funciona a una velo- 
cidad de 300 rpm. El compresor se tiene que montar sobre uno de los siguientes soportes de montaje: 
(a) un aislador compuesto de un resorte con amortiguamiento insignificante, y (b) un amortiguador con 
relación de amortiguamiento de 0.1 y rigidez insignificante. Seleccione un soporte de montaje adecuado 
y especifique los detalles de diseño considerando la deflexión estática del compresor, la relación de 
transmisión y la amplitud de vibración del compresor. 


La armadura de un motor eléctrico de velocidad variable, de 200 kg de masa, tiene un desbalance debi- 
do a errores de fabricación. El motor está montado sobre un aislador que tiene una rigidez de 10 kN/m 


*El asterisco indica un problema sin respuesta única. 
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y un amortiguamiento hidráulico con una relación de amortiguamiento de 0.15. (a) Encuentre el rango 
de velocidad dentro del cual la amplitud de la fuerza fluctuante transmitida al cimiento será mayor que 
la fuerza de excitación. (b) Encuentre el rango de velocidad dentro del cual la amplitud de la fuerza 
transmitida será menor que 10 por ciento. de la amplitud de la fuerza de excitación. 


Una lavadora que pesa 150 lb opera a 300 rpm. Encuentre la deflexión estática mínima de un aislador que 
proporciona 60 por ciento de aislamiento. Suponga que el amortiguamiento en el aislador es insignificante. 


Una lavadora de 50 kg de masa opera a 1200 rpm. Encuentre la rigidez máxima de un aislador que 
proporciona un aislamiento de 75 por ciento. Suponga que la relación de amortiguamiento del aislador 
es de 7 por ciento. 


Un ventilador extractor de 80 kg de masa que opera a 1000 rpm produce una fuerza repetitiva de 10000 N 
sobre su base rígida. Si la fuerza máxima transmitida a la base se tiene que limitar a 2000 N utilizando 
un aislador no amortiguado, determine (a) la rigidez máxima permisible del aislador que sirve para este 
propósito; (b) la amplitud de estado estable de un ventilador de descarga con el aislador que tiene la 
rigidez máxima permisible, y (c) la amplitud máxima del ventilador extractor con aislamiento durante 
el arranque. 


Una prensa impresora de 300 kg de masa que opera a 3 000 rpm produce una fuerza repetitiva de 30000 N 
cuando se instala en un cimiento rígido. Encuentre un aislador viscosamente amortiguado adecuado 
para satisfacer los siguientes requerimientos: (a) la deflexión estática debe ser lo más pequeña posible; 
(b) la amplitud de estado estable debe ser menor que 2.5 mm; (c) la amplitud en condiciones de arranque 
no debe exceder de 20 mm, y (d) la fuerza transmitida al cimiento debe ser menor que 10000 N. 


Un compresor de 120 kg de masa tiene un desbalance rotatorio de 0.2 kg-m. Si se utiliza un aislador con 
rigidez de 0.5 MN/m y relación de amortiguamiento de 0.06, encuentre el rango de las velocidades de 
operación del compresor dentro del cual la fuerza transmitida al cimiento será menor que 2500 N. 


Un motor de combustión interna tiene un desbalance rotatorio de 1.0 kg-m y opera entre 800 y 2000 
rpm. Cuando se conecta directamente al piso, transmite una fuerza de 7018 N a 800 rpm y de 43865 N 
a 2000 rpm. Encuentre la rigidez del aislador necesaria para reducir la fuerza transmitida al piso a 6000 
N en el rango de velocidad de operación del motor. Suponga que la relación de amortiguamiento del 
aislador es de 0.08 y que la masa del motor es de 200 kg. 


Una pequeña máquina herramienta de 100 kg de masa opera a 600 rpm. Encuentre la deflexión estática 
de un aislador no amortiguado que proporcione 90% de aislamiento. 


Un motor diesel de 300 kg de masa que opera a 1800 rpm tiene un desbalance rotatorio de 1 kg-m. Se 
tiene que instalar en el piso de una planta industrial para que genere energía de emergencia. La fuerza 
máxima permisible que se puede transmitir al piso es de 8000 N, pero el único tipo de aislador dis- 
ponible tiene una rigidez de 1 MN/m y la relación de amortiguamiento es de 5 por ciento. Investigue 
posibles soluciones al problema. 


La fuerza transmitida por un motor de combustión interna de 500 kg de masa, cuando se coloca direc- 
tamente sobre un piso rígido es 


F,(t) = (18000cos 3001 + 3600cos 600 1)N 


Diseñe un aislador no amortiguado de modo que la magnitud máxima de la fuerza transmitida al piso 
no exceda de 12000 N. 


Diseñe la suspensión de un automóvil de modo que la aceleración vertical máxima percibida por el con- 
ductor sea menor que 2g a todas las velocidades entre 40 y 80 mph mientras transita por una carretera 
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cuya superficie varía senoidalmente como y(u) = 0.5 sen 2u pies, donde u es la distancia horizontal en 
pies. El peso del automóvil junto con el conductor es de 1500 lb y la relación de amortiguamiento de la 
suspensión tiene que ser de 0.05. Use un modelo de un solo grado de libertad para el automóvil. 


Considere un sistema de un solo grado de libertad con amortiguamiento de Coulomb (el cual ofrece 
una fuerza de fricción constante, F,.). Derive una expresión para la transmisibilidad de fuerza, cuando la 
masa se somete a una fuerza armónica, F(t) = F sen ot. 


Considere un sistema de un solo grado de libertad con amortiguamiento de Coulomb (el cual ofrece 
una fuerza de fricción constante, F,). Derive expresiones para las transmisibilidades de desplazamiento 
absoluta y relativa cuando la base se somete a un desplazamiento armónico, y(t) = Y sen wr. 


Cuando una lavadora, de 200 kg de masa y 0.02 kg-m de desbalance, se monta sobre un aislador, éste 
se deforma 5 mm bajo la carga estática. Determine (a) la amplitud de la lavadora, y (b) la fuerza trans- 
mitida al cimiento a la velocidad de operación de 1200 rpm. 


Un motor eléctrico de 60 kg de masa, 3000 rpm de velocidad nominal y 0.002 kg-m de desbalance, se tiene 
que montar sobre un aislador para obtener una transmisibilidad de fuerza de menos de 0.25. Determine 
(a) la rigidez del aislador, (b) la amplitud dinámica del motor, y (c) la fuerza transmitida al cimiento. 


Se monta un motor sobre un cimiento rígido por medio de cuatro resortes. Al funcionar, el motor pro- 
duce una fuerza de excitación a una frecuencia de 3000 rpm. Si el peso del motor hace que los resortes 
se deformen 10 mm, determine la reducción de la fuerza transmitida al cimiento. 


Un sistema electrónico sensible, de 30 kg de masa, está soportado por un sistema de resorte-amortigua- 
dor en el piso de un edificio sometido a un movimiento armónico en el rango de frecuencia de 10-75 
Hz. Si la relación de amortiguamiento de la suspensión es de 0.25, determine la rigidez de la suspensión 
si la amplitud de vibración transmitida al sistema tiene que ser menor que 15 por ciento de la vibración 
del piso dentro del rango de frecuencia dado. 


Una máquina que pesa 2600 lb está montada sobre resortes. Un pistón de peso w = 60 lb baja y sube en 
la máquina a una velocidad de 600 rpm con una carrera de 15 pulg. Considerando que el movimiento 
es armónico, determine la fuerza máxima transmitida al cimiento si (a) k = 10000 Ib/pulg y (b) k = 
25000 Ib/pulg. 


Una tarjeta de circuito impreso de 1 kg de masa está conectada a la base por medio de un aislador no 
amortiguado. Durante el envío, la base se somete a una perturbación armónica (movimiento) con am- 
plitud de 2 mm y frecuencia de 2 Hz. Diseñe el aislador de modo que el desplazamiento transmitido a 
la tarjeta de circuito impreso sea de no más de 5 por ciento del movimiento de la base. 


Un instrumento electrónico de 10 kg de masa se monta sobre una base de aislamiento. Si la base de ais- 
lamiento se somete a un choque en la forma de una velocidad gradual de 10 mm/s, encuentre la rigidez 
de la base de aislamiento si los valores máximos permisibles de deflexión y aceleración del instrumento 
se especifican como 10 mm y 20g, respectivamente. 


Un tanque de agua de 10% kg de masa está montado sobre una columna de concreto reforzado, como 
se muestra en la figura 8.48(a). Cuando un proyectil impacta el tanque, provoca un choque en la forma 
de una fuerza gradual, como se muestra en la figura 8.48(b). Determine la rigidez de la columna si la 
deflexión máxima del tanque se tiene que limitar a 0.5 m. El espectro de respuesta de la carga de choque 
se muestra en la figura 8.48(c). 


Un sistema de un solo grado de libertad viscosamente amortiguado que pesa 60 lb tiene una constante de 
resorte de 400 lb/pulg. Su base se somete a vibración armónica. (a) Cuando la base vibra con una amplitud 
de 2.0 pulg en resonancia, la amplitud de estado estable del cuerpo es de 5.0 pulg. Encuentre la relación de 
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amortiguamiento del sistema. (b) Cuando la base vibra a una frecuencia de 10 Hz, la amplitud de estado 
estable del cuerpo es de 1.5 pulg. Encuentre la magnitud de la fuerza transmitida a la base. 


Se utiliza un sistema de un solo grado de libertad para representar un automóvil, de masa m, constante 
de amortiguamiento c y rigidez k, el cual transita por una carretera cuya superficie es senoidal con 
amplitud Y y longitud de onda /. Si el automóvil viaja a una velocidad v, derive una expresión para la 
transmisibilidad del movimiento vertical de la masa del automóvil (m). 


Un instrumento sensible de 100 kg de masa se instala en un lugar sometido a movimiento armónico con 
frecuencia de 20 Hz y aceleración de 0.5 m/s?. Si el instrumento está soportado por un aislador de rigi- 
dez k = 25 X 10% N/m y una relación de amortiguamiento ¿ = 0.05, determine la aceleración máxima 
experimentada por el instrumento. 


Un instrumento electrónico de 20 kg de masa se tiene que aislar de las vibraciones de un motor con 
frecuencias que van de 1000 rpm a 3000 rpm. Determine la rigidez del aislador no amortiguado para 
obtener un 90% de aislamiento. 


Un delicado instrumento que pesa 200 N pende de cuatro resortes idénticos, cada uno con rigidez de 
50000 N/m, en una caja rígida como se muestra en la figura 8.49. La caja es transportada por un camión. 
Si el camión se somete a un movimiento armónico vertical dado por y(t) = 0.02 sen 10tm, encuentre el 
desplazamiento máximo, y la velocidad y aceleración experimentados por el instrumento. 


Un sistema torsional amortiguado se compone de una flecha y un rotor (disco). La rigidez torsional y 
la constante de amortiguamiento torsional de la flecha son k, = 6000 N-m/rad y c, = 100 N-m-s/rad. 


PAN $ 
N 
Caja rígida 
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El momento de inercia de masa del rotor es J, = 5 kg-m2. El rotor se somete a un par de torsión ar- 
mónicamente variable de magnitud M, = 500 N-m, el cual produce un desplazamiento angular de 5”. 
Encuentre la frecuencia del par de torsión armónicamente variable aplicado al rotor y el par de torsión 
máximo transmitido a la base o soporte del sistema. 


La ecuación (8.106) proporciona la transmisibilidad de fuerza de un sistema de un solo grado de libertad 
amortiguado con movimiento de la base: 


E, ll 1 + (2éry? y 
T=_='P 
kY (=> 120 


donde F, es la magnitud de la fuerza transmitida a la masa. Determine las relaciones de frecuencia (1) 
con las cuales la transmisibilidad de fuerza alcanza valores máximos y mínimos. Analice sus resultados. 


Derive una expresión para la transmisibilidad de desplazamiento relativa, Z , donde Z = X-— Y para un 


sistema de un solo grado de libertad sometido a movimiento de la base, y(1) = Y sen wt. 


Durante su funcionamiento, el compresor de un refrigerador, con masa de 75 kg y velocidad de rotación 
de 900 rpm, experimenta una fuerza dinámica de 200 N. El compresor está soportado por cuatro resortes 
idénticos, cada uno con una rigidez de k y amortiguamiento insignificante. Determine el valor de k si 
sólo se tiene que transmitir 15% de la fuerza dinámica al soporte o base. Encuentre inclusive el espacio 
libre para la unidad compresora. 


Se tiene que aislar un instrumento electrónico, de 20 kg de masa, para lograr una frecuencia natural de 
15 rad/s y una relación de amortiguamiento de 0.95. Los amortiguadores hidráulicos disponibles pueden 
producir una constante de amortiguamiento (c) en el rango de 10 N-s/m a 80 N-s/m. Determine si la rela- 
ción de amortiguamiento deseada se puede lograr con un sistema pasivo. Si no se puede utilizar un sistema 
pasivo, diseñe un sistema de control activo adecuado para obtener la relación de amortiguamiento deseada. 


Un sistema de un solo grado de libertad tiene una masa (m) de 5 kg, una rigidez (k) de 20 N/m y una 
constante de amortiguamiento (c) de 5 N-s/m. Diseñe un controlador activo para lograr un tiempo de 
asentamiento menor que 15 s para el sistema de lazo o circuito cerrado. 


Sugerencia: Las ecuaciones (4.68) y (4.69) definen el tiempo de asentamiento. 


Un sistema de un solo grado de libertad tiene una frecuencia natural no amortiguada de 20 rad/s y una 
relación de amortiguamiento de 0.20. Diseñe un sistema de control activo que logre una frecuencia 
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natural no amortiguada de 100 rad/s y una relación de amortiguamiento de 0.8. Suponga que la masa, 
rigidez y constante de amortiguamiento del sistema original permanecen en su lugar. 


Sección 8.11 Absorbedores de vibración 
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Un compresor de aire con masa de 200 kg y desbalance de 0.01 kg-m experimenta una gran amplitud 
de vibración mientras funciona a 1200 rpm. Determine la masa y la constante de resorte del absorbedor 
que se tiene que agregar si las frecuencias naturales del sistema son de al menos 20 por ciento de la 
frecuencia impartida. 


Un motor eléctrico, con desbalance de 2 kg-cm, está montado en el extremo de una viga de acero en 
voladizo, como se observa en la figura 8.50. Se observa que la viga vibra con grandes amplitudes a la 
velocidad de operación de 1500 rpm del motor. Se propone agregar un absorbedor de vibración para 
reducir la vibración de la viga. Determine la relación de la masa del absorbedor a la masa del motor ne- 
cesaria para hacer que la frecuencia baja del sistema resultante sea igual a 75 por ciento de la velocidad 
de operación del motor. Si la masa del motor es de 300 kg, determine la rigidez y masa del absorbedor. 
Encuentre asimismo la amplitud de vibración de la masa del absorbedor. 
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Lo 2) Figura 8.50 


El tubo de alimentación de agua a una caldera en una planta termoeléctrica vibra violentamente cuando 
la velocidad de la bomba es de 800 rpm. Para reducir las vibraciones se instala en el tubo un absorbedor 
compuesto de un resorte de rigidez k, y masa de prueba m/ de 1 kg. Esta configuración produce las 
frecuencias naturales del sistema de 750 rpm y 1000 rpm. Se desea mantener las frecuencias naturales 
del sistema fuera del rango de operación de la bomba, el cual es de 700 rpm a 1040 rpm. Determine los 
valores de k, y m, que satisfagan este requerimiento. 


Se instala un motor reciprocante sobre el piso de un edificio, el cual se puede modelar como una placa 
rectangular rígida apoyada sobre cuatro columnas elásticas. El peso equivalente del motor y el piso es 
de 2000 lb. A la velocidad nominal del motor, la cual es de 600 rpm, los operadores experimentan una 
gran vibración del piso. Se decidió reducir estas vibraciones suspendiendo un sistema de masa-resorte 
de la superficie inferior del piso. Suponga que la rigidez de resorte e de k, = 5000 Ib/pulg. (a) Encuentre 
el peso de la masa que se debe anexar para absorber las vibraciones. (b) ¿Cuáles serán las frecuencias 
naturales del sistema después de agregado el absorbedor? 


Encuentre los valores de k, y m, en el problema 8.54 para alejar las frecuencias naturales del sistema al 
menos a 30 por ciento de la frecuencia forzada. 


Una flecha hueca de acero de 2 pulg de diámetro externo, 1.5 pulg de diámetro interno y 30 pulg de 
longitud lleva un disco de 15 pulg de diámetro y 100 lb de peso. Otra flecha de acero hueca de 20 pulg 
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de longitud que lleva un disco sólido de 6 pulg de diámetro y 20 lb de peso se conecta al primer disco, 
como se muestra en la figura 8.51. Encuentre los diámetros interno y externo de la flecha, de modo que 
el sistema de flecha-disco conectado actúe como un absorbedor. 


Un rotor, que tiene un momento de inercia de masa J, = 15 kg-m?, está montado en el extremo de una 
flecha de acero que tiene una rigidez torsional de 0.6 MN-m/rad. El rotor vibra violentamente cuando 
se somete a un par de torsión armónico de 300 cos 2001 N-m. Se tiene que conectar un absorbedor sin- 
tonizado, compuesto de un resorte torsional y un momento de inercia de masa (k,, y J,) al primer rotor 
para que absorba las vibraciones. Encuentre los valores de k,, y J, de modo que las frecuencias naturales 
del sistema se alejen de la frecuencia forzada en al menos 20 por ciento. 


Trace las gráficas de (Q; /w,) contra (m>,/m;) y (Q, /w,) contra (m,/m;,) a medida que (m,/m;) varía de 
0 a 1.0 cuando w,/w, = 0.1 y 10.0. 


Determine el rango de operación de la relación de frecuencia w, /w, de un absorbedor de vibración no 
amortiguado para limitar el valor de |X¡ /8.st] a 0.5. Suponga que w, = 0, ym, =0.1m,. 


Cuando se agrega un absorbedor de vibración no amortiguado, que tiene una masa de 30 kg y una ri- 
gidez k a un sistema de resorte-masa, con una masa de 40 kg y rigidez de 0.1 MN/m, la masa principal 
(masa de 40 kg) tiene una amplitud cero durante su operación de estado estable sujeta a una fuerza 
armónica de 300 N. Determine la amplitud de estado estable de la masa del absorbedor. 


Un motor eléctrico, de 20 kg de masa y 1350 rpm de velocidad de operación, se coloca sobre una viga 
de acero doblemente empotrada de 15 cm de ancho y 12 cm de peralte, como se muestra en la figura 
8.52. El motor tiene un desbalance rotatorio de 0.1 kg-m. La amplitud de vibración de la viga en opera- 
ción de estado estable del motor se elimina al conectar debajo del motor un absorbedor de vibración no 
amortiguado, como se muestra en la figura 8.52. Determine la masa y rigidez del absorbedor de modo 
que la amplitud de la masa del absorbedor sea menor que 2 cm. 
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Figura 8.52 


Un puente vibra violentamente cuando lo cruza un vehículo que produce una carga armónica de 600 N. 
Modelando el puente como un sistema de resorte-masa con masa de 15000 kg y rigidez de 2 MN/m, 
diseñe un absorbedor de vibración amortiguado sintonizado adecuado. Determine la mejora obtenida en 
la amplitud del puente con el absorbedor. 
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Un pequeño motor, que pesa 100 lb, tiene una frecuencia natural de 100 rad/s. Se propone que se utilice 
un absorbedor de vibración no amortiguado que pesa 10 lb para suprimir las vibraciones cuando el 
motor opera a 80 rad/s. Determine la rigidez necesaria del absorbedor. 


Considere el sistema que se muestra en la figura 8.53 en el cual una fuerza armónica actúa en la masa 
m. Derive la condición en la cual el desplazamiento de estado estable de la masa m será cero. 


Disco, masa M 


Rueda sin resbalamiento 


|,— Cuerda 


F, sen wt 


777777. Figura 8.53 


Sección 8.12 Ejemplos resueltos utilizando MATLAB 
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Utilizando MATLAB, trace la ecuación (8.94) para 4 = 0, 0.25, 0.5, 0.75 y l enel rango 0=<r=<J3. 


Utilizando MATLAB, trace las ecuaciones (8.140) y (8.141) paraf= 1, £ =0.2,0.3 y 0.4, y q = 0.2 y 
0.5 en el rango 0.6 <= w/w;. 


Utilizando MATLAB, trace las relaciones (2; /w, y Q,/w, dadas por la ecuación (8.146) para w,/0; 
=1.5,30y45ym,/m,=0a1. 


Resuelva el problema 8.13 utilizando Program13.m. 
Escriba un programa de computadora para encontrar el desplazamiento de la masa principal y la masa 


auxiliar de un absorbedor de vibración dinámico amortiguado. Use este programa para generar los re- 
sultados de la figura 8.38. 
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8.82 Las vibraciones del suelo producidas por la operación de una grúa, una prensa de forja y un compresor 
de aire se transmiten a una máquina fresadora cercana y se percibe que no permiten alcanzar las preci- 
siones especificadas durante las operaciones de fresado. Las vibraciones del suelo en las ubicaciones de 
la grúa, la prensa de forja y el compresor de aire son x,(1) = Ae ota sen w,l, xpl 1) = Ay, Sen wgt, 
y Xalt) = A, sen wat, respectivamente, donde A, = 20 yum, A/= 30 ym, A, = 25 um, o, = 10 Hz, 
w; = 15 Hz, , = 20 Hz y £, = 0.1. Las vibraciones del suelo viajan a la velocidad de onda cortante 
del suelo, la cual es igual a 980 pies/seg, y las amplitudes se atenúan de acuerdo con la relación A, = 
Age 70-005, donde A, es la amplitud en la fuente y A, es la amplitud a una distancia de 60 pies, 80 pies 
y 40 pies, respectivamente, de la máquina fresadora. La masa, rigidez y relación de amortiguamiento 
equivalentes del cabezal de la máquina herramienta en vibración vertical (en el lugar de la fresa) se de- 
terminan experimentalmente como 500 kg, 480 kN/m y 0.15, respectivamente. La masa equivalente de 
la base de la máquina herramienta es de 1000 kg. Se propone que se utilice un aislador para la máquina 
herramienta, como se muestra en la figura 8.54, para mejorar las precisiones de corte [8.2]. Diseñe un 
aislador de vibración adecuado, compuesto de una masa, resorte y amortiguador, como se muestra en la 
figura 8.54(b), para la fresadora de modo que el desplazamiento vertical máximo de la fresa, con res- 
pecto a la superficie horizontal que se está maquinado, debido a la vibración del suelo producida por las 
tres fuentes no exceda de 5 ¡um de pico a pico. 
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Figura 8.54 
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Sistemas continuos 


Ingeniero ruso. Emigró a Estados Unidos, y ha sido uno de los autores más ampliamen- 
te conocido de libros en el campo de elasticidad, resistencia de materiales y vibracio- 
nes. Impartió la cátedra de mecánica en la Universidad de Michigan, posteriormente 
en la Universidad de Stanford, y se le considera el padre de la ingeniería mecánica en 
Estados Unidos. A la teoría mejorada que presentó en 1921 sobre la vibración de vigas 
se le conoce como teoría de vigas de Timoshenko. (Cortesía de Applied Mechanics 
Reviews). 
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9-1 


Objetivos de aprendizaje 9-2 


En este capítulo veremos el análisis de vibración de sistemas continuos, también conocidos como 
sistemas distribuidos. Las ecuaciones de movimiento de sistemas continuos serán ecuaciones di- 
ferenciales parciales. Las ecuaciones de movimiento de varios sistemas, entre ellos la vibración 
transversal o de una cuerda o un cable estirado, la vibración longitudinal de una barra, la vibra- 
ción torsional de una flecha o varilla, la vibración lateral de vigas, y la vibración transversal de una 
membrana, se derivan si se tiene en cuenta el diagrama de cuerpo libre de un elemento infinitesi- 
malmente pequeño del sistema particular, y se aplica la segunda ley del movimiento de Newton. 
La solución de vibración libre del sistema se halla suponiendo el movimiento armónico y aplican- 
do las condiciones límite pertinentes. La solución ofrece una infinidad de frecuencias naturales 
y los modos correspondientes. El desplazamiento por vibración libre del sistema se ve como una 
superposición lineal de los modos, y las constantes implicadas se deben determinar a partir de las 
condiciones iniciales conocidas del sistema. En el caso de vibración transversal de una cuerda de 
longitud infinita se presenta la solución de onda viajera; también, en el de la vibración longitudinal 
de una barra, se encuentra la respuesta de vibración ocasionada por una fuerza inicial. Si se trata de 
vibración transversal de vigas, se resumen todas las condiciones límite comunes y se comprueba la 
ortogonalidad de los modos normales. La vibración forzada de vigas se estudia aplicando el méto- 
do de superposición de modos. Veremos asimismo el efecto de una fuerza axial en las frecuencias 
naturales y modos de vigas. La teoría de vigas gruesas, también conocida como teoría de vigas 
de Timoshenko, se analiza tomando en cuenta los efectos de deformación por cortante o inercia 
rotatoria. La vibración libre de membranas rectangulares tiene aquí su estudio, y se describe el 
método de Rayleigh, que se basa en el cociente de Rayleigh, para hallar frecuencias fundamentales 
aproximadas de sistemas continuos. Se delinea la extensión del método, conocido como método de 
Rayleigh-Ritz, para determinar valores aproximados de varias frecuencias. Concluimos presentan- 
do las soluciones a la vibración libre y forzada de sistemas continuos típicos, que se pueden obtener 
utilizando MATLAB. 


Objetivos de aprendizaje 


Al terminar este capítulo, usted deberá ser capaz de realizar lo siguiente: 


e  Derivar la ecuación de movimiento de un sistema continuo a partir del diagrama de cuerpo 
libre de un elemento infinitesimalmente pequeño del sistema y aplicando la segunda ley de 
Newton. 


e Encontrar las frecuencias naturales y modos del sistema por medio de una solución armónica. 


e Determinar la solución de vibración libre utilizando una superposición lineal de los modos 
y condiciones iniciales. 


e Hallar las soluciones de vibración libre a problemas de cuerdas, barras, flechas y membranas. 
e Expresar la vibración de una cuerda infinita en la forma de ondas viajeras. 


e Determinar la solución de vibración forzada de sistemas continuos por medio del método 
de superposición de modos. 

e Examinar los efectos de fuerza axial, inercia rotatoria y deformación por cortante en la vibra- 
ción de vigas. 

e Aplicar los métodos de Rayleigh y Rayleigh-Ritz para hallar las frecuencias naturales aproxi- 
madas de sistemas continuos. 


e Utilizar MATLAB para determinar las frecuencias naturales, los modos, y la respuesta forzada 
de sistemas continuos. 
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9.1 


Hasta ahora nos hemos ocupado de sistemas discretos en los que se suponía que la masa, el amorti- 
guamiento y la elasticidad se presentaban sólo en determinados puntos discretos (o separados) del 
sistema. En muchos casos, conocidos como sistemas continuos o distribuidos, no es posible iden- 
tificar masas, amortiguadores o resortes discretos. Debemos considerar entonces la distribución 
continua de la masa, el amortiguamiento y la elasticidad, y suponer que toda la infinidad de puntos 
del sistema puede vibrar. Esa es la razón de que a un sistema continuo también se le conozca como 
sistema de grados de libertad infinitos. 

Si un sistema se modela como discreto, las ecuaciones regentes son ecuaciones diferenciales 
ordinarias, relativamente fáciles de resolver. Aunque si el sistema se modela como continuo, las 
ecuaciones regentes son ecuaciones diferenciales parciales, más difíciles. Sin embargo, la informa- 
ción obtenida por un modelo discreto de un sistema quizá no sea tan precisa como la obtenida con 
un modelo continuo. La alternativa entre los dos modelos debe hacerse con cuidado, con la debida 
consideración de factores como el propósito del análisis, la influencia del análisis en el diseño y el 
tiempo de computadora disponible. 

En este capítulo consideraremos la vibración de sistemas continuos simples: cuerdas, ba- 
rras, flechas, vigas y membranas. Un tratamiento más especializado de la vibración de ele- 
mentos estructurales continuos se da en las referencias [9.1-9.3]. Por lo general, la ecua- 
ción de frecuencia de un sistema continuo es una ecuación trascendental que produce una infinidad 
de frecuencias naturales y modos normales. Esto contrasta con el comportamiento de los sistemas 
discretos, los cuales producen una cantidad finita de tales frecuencias y modos. Tenemos que apli- 
car condiciones límite para analizar las frecuencias naturales de un sistema continuo. El asunto de 
las condiciones límite no se presenta en el caso de sistemas discretos excepto de una manera indi- 
recta, porque los coeficientes de influencia dependen de la manera en que se dé soporte al sistema. 


9.2.1 


Ecuación de 
movimiento 


Considere una cuerda elástica o un cable estirado, de longitud / sometido a una fuerza transversal 
Fx, £) por unidad de longitud, como se muestra en la figura 9.1(a). Se supone que el desplazamiento 
transversal de la cuerda, w(x, £) es pequeño. El equilibrio de las fuerzas en la dirección z resulta en 
(vea la figura 9.1(b)). 

La fuerza neta que actúa en un elemento es igual a la fuerza de inercia que actúa en el elemento, o 


ww 
oe 


donde P es la tensión, p es la masa por longitud unitaria, y O es el ángulo que la cuerda deformada 
hace con el eje x. Para una longitud elemental dx, 


(P + dP) sen(0 + d0) + fdx— Psen0 = pdx (9.1) 


oP 
dP =— dx (9.2) 
Ox 
dw 
senO = tan0 = — (9.3) 
Ox 
y 
dw 0w 


sen (9 + d0) = tan (9 + d6) = - E 
Xx 06 


dx (9.4) 
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Z,w (A 1) 


Figura 9.1 Cuerda vibratoria. 


De ahí que la ecuación de vibración forzada de la cuerda no uniforme, ecuación (9.1), se simplifi- 


que como 
9 ow(x, £) w(x,t) 
a] _ | 100) = (05 (9,5) 
Si la cuerda es uniforme y la tensión es constante, la ecuación (9.5) se reduce a 
Fw(x,t) Ena) w(x,t) 06) 
— 3 — + f(x, 1) =p 
gx? i Pe 
Si f(x, £) = 0, obtenemos la ecuación de vibración libre 
Fw(x, £) w(x, t) 
a a (9.7) 
0X ot 
O 
2 0?%w 0?w (9.8) 
“=> ; 
ae e 
donde 


PV 
c= (2) (9.9) 


La ecuación (9.8) también se conoce como ecuación de onda. 


9-5 Capítulo 9 Sistemas continuos 


9.2.2 
AAA 
Condiciones 
iniciales 

y límite 


La ecuación de movimiento, (9.5) o sus formas especiales (9.6) y (9.7), es una ecuación diferencial 
parcial de segundo orden. Como el orden de la derivada más alta de w con respecto a x y f en esta 
ecuación es dos, se tienen que especificar dos condiciones límite y dos condiciones iniciales para 
determinar la solución w(x, £). Si la cuerda tiene una deflexión conocida wy(x) y velocidad wo(x) 
en el instante £ = O, las condiciones iniciales se especifican como 


dw 


(1 =0) = 9002) (9-10) 


Si la cuerda está fija por un extremo, a saber x = 0, el desplazamiento w siempre debe ser cero, y 
así la condición límite es 


wWx=0,1)=0, 1=0 (9.11) 


Si la cuerda o cable está conectado a un pasador que puede moverse en una dirección perpendicular 
como se muestra en la figura 9.2, el extremo no puede soportar una fuerza transversal. De ahí que 
la condición límite llegue a ser 

ow(x, £) 


e =0 (9.12) 


Si el extremo x = O está libre y P es una constante, entonces la ecuación (9.12) se escribe como 
ow(0, £) 


=0 t=0 (9.13) 
Ox 


, 


Si el extremo x = l está elásticamente restringido como se muestra en la figura 9.3, la condición 
límite es 


dw(x, 
P(x) ma s => kw(x, £)l¿=1, 1=0 (9.14) 


donde k es la constante de resorte. 


Figura 9.2 Cuerda con sus extremos conectados a 
pasadores. 


ee LESLLe 
| Bs 
. ._—- - —-— - > Xx 
NI 
l 
Di l > Figura 9.3 Cuerda con restricción elástica. 


2 
e 


Vibración libre 
de una cuerda 
uniforme 


92.4 
pp 


Vibración libre 
de una cuerda 
con dos 

extremos fijos 
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La ecuación de vibración libre, (9.8), se puede resolver por el método de separación de variables, 
según el cual la solución se escribe como el producto de una función W(x) (que depende sólo de x) 
y una función 7(t) (que depende sólo de 1) [9.4]: 


w(x,t) = WOT(t) (9.15) 
La sustitución de la ecuación (9.15) en la ecuación (9.8) conduce a 
2 2 2 
diW 1dT 
S = (9.16) 


W dx?  Tdf 


Como el lado izquierdo de esta ecuación depende sólo de x y el lado derecho depende sólo de t, su 
valor común debe ser constante, por ejemplo a, de modo que 


2cdw_1dr_ 


W dr Tae (9.17) 
Las ecuaciones implicadas en la ecuación (9.17) se escriben como 
EW Buen 
E 2 (9.18) 
lr T 0 9.19 
a = 
de (9.19) 
Como la constante a suele ser negativa (vea el problema 9.9), podemos hacer que a = — «w? y es- 
cribir las ecuaciones (9.18) y (9.19) como 
Wwe 
rr e (9.20) 
al +oT =0 9.21 
e = 
d? Esad 
Las soluciones de estas ecuaciones resultan de 
wX wX 
W(x) = Acos — + B sen — (9.22) 
€ Cc 
T(1) =Ccos wt + D sen wt (9.23) 


donde w es la frecuencia de vibración y las constantes A, B, C y D se pueden evaluar a partir de las 
condiciones límite e iniciales. 


Si la cuerda está fija por ambos extremos, las condiciones límite son w(0, £) = w(l, £) = O en todos 
los instantes £= 0. De ahí que, con la ecuación (9.15), obtengamos 


(9.24) 
(9.25) 


w(0) =0 
W() =0 
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Para satisfacer la ecuación (9.24), A debe ser cero en la ecuación (9.22). La ecuación (9.25) requiere 
que 


wl 
Bsen—=0 (9.26) 
Cc 


Como B no puede ser cero para una solución no trivial, tenemos 


cl 
sen— =0 (9.27) 


Cc 


La ecuación (9.27) se conoce como ecuación de frecuencia o característica y la satisfacen varios 
valores de w. Los valores de w se llaman valores eigen (o bien frecuencias naturales O valores 
característicos) del problema. La frecuencia natural enésima está dada por 


= nr, n=1,2,.. 


Wa = 7, n=1,2,... (9.28) 
La solución w,(x, £) correspondiente a w, se puede expresar como 


nTx nert net 
w,(x, 1) = W,¿(O)T, (1) = SE Ca Los => + D,, sen 


(9.29) 


donde C,, y D,, son constantes arbitrarias. La solución w,,(x, f) se conoce como el modo enésimo de 
vibración; modo enésimo armónico, o modo enésimo normal de la cuerda. En este modo, cada punto 
de la cuerda vibra con una amplitud proporcional al valor de W,, en ese punto, con la frecuencia circu- 
lar w, = (ncrr)/l. La función W,(x) se llama modo normal enésimo, o función característica. En la 
figura 9.4 se muestran los tres primeros modos de vibración. El modo correspondiente an = 1 se 
llama modo fundamental, y w, se denomina frecuencia fundamental. El periodo fundamental es 


27 21 
a 


Los puntos donde w, = 0 en todo momento se llaman nodos. Por consiguiente, el modo funda- 
mental tiene dos nodos, en x = O y en x = |; el segundo modo tiene tres nodos, en x = 0, x = 1/2 
y x = l, etcétera. 

La solución general de la ecuación (9.8), que satisface las condiciones límite de las ecuaciones 
(9.24) y (9.25), se obtiene mediante la superposición de todas las w,, (xx, £): 


w(x, 1) = »S Wp(x, £) 


(9.30) 
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Figura 9.4 Modos de una cuerda. 


Esta ecuación proporciona todas las vibraciones posibles de la cuerda; las condiciones iniciales es- 
pecificadas determinan de forma única la vibración particular que ocurre. Las condiciones iniciales 
dan valores únicos de las constantes C,, y D,, Si las condiciones iniciales se especifican como en la 
ecuación (9.10), obtenemos 


Se NTX 
Y C, sen OS wo(x) (9.31) 
n— 
00 
nCTT NnTX ú 
ey D,, sen = wolx) (9.32) 


las cuales se ve que son expansiones de serie seno de Fourier de wy(x) y Wo(x) en el intervalo 
0=x<l. Los valores de C,, y D, se pueden determinar multiplicando las ecuaciones (9.31) y (9.32) 
por sen(n1rx/1) e integrándolas con respecto a x, de 0 al: 


0 NTTX 
Cn =>3 |) wo(x) sen =— dx (9.33) 
LJ l 
l 
2 , NTX 
D,==— | wolx) sen —— dx (9.34) 
ner Jo l 


Nota: La solución de la ecuación (9.30) se puede identificar como el método de superposición de 
modos puesto que la respuesta está expresada como una superposición de los modos normales. El 
procedimiento es aplicable no sólo a la solución de vibración libre sino también a la de vibración 
forzada de sistemas continuos. 
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==] 
Ejemplo 9.1 


Respuesta dinámica de una cuerda punteada o pulsada 


Si una cuerda de longitud /, con ambos extremos fijos, se puntea o pulsa en su punto medio como se muestra 
en la figura 9.5 y luego se suelta, determine su movimiento subsiguiente. 


Solución: La ecuación (9.30) da la solución y las ecuaciones (9.33) y (9.34) dan C,, y D,, respectivamente. 
Como no hay velocidad inicial alguna, wo(x) = 0 y así D,, = 0. Por consiguiente, la solución de la ecuación 


(9.30) se reduce a 


donde 


N|= 


1 
2) ) 
dx + / de (1 — x) sen lla ax) 
12! l 


8h nT 13,5 
sen 7 aran =1,3,5,.... 
mea PP 
0 paran =2,4,6,... 
Utilizando la relación 
sen > = (DR. n=135... 
la solución deseada se puede expresar como 
8h TX amet 1 3TTx 3rrct 
w(x, 1) = sen —— COS sen cos 
q l l l l 


En este caso no se excitan los armónicos pares. 


1wp(x, 0) 


Figura 9.5 Deflexión inicial de la cuerda. 


(E.1) 


(E.2) 


(E-3) 


(E4) 


(ES) 


(E.6) 
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Solución 
de la onda 
viajera 
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La solución de la ecuación de onda, (9.8), para una cuerda de longitud infinita se expresa como [9.5] 
w(x,1) = w(x — ct) + wÍ(x + ct) (9.35) 


donde w, y w, son funciones arbitrarias de (x — cf) y (x + cf), respectivamente. Para demostrar que 
la ecuación (9.35) es la solución correcta de la ecuación (9.8), primero diferenciamos la ecuación 
(9.35): 


w(x, 1) "” Y 

ÓN wilx — ct) + w(x + ct) (9.36) 
Pw(x, 1) Zoajull Lal 

2 wi(x — ct) + cóws(x + ct) (9.37) 


La sustitución de estas ecuaciones en la ecuación (9.8) revela que se satisface la ecuación de onda. 
En la ecuación (9.35), w, (x — ct) y w,(x + ct) representan ondas que se propagan en las direcciones 
positiva y negativa del eje x, respectivamente, con una velocidad c. 

Para un problema dado, las funciones arbitrarias w, y w, se determinan a partir de las condi- 
ciones iniciales, ecuación (9.10). La sustitución de la ecuación (9.35) en la ecuación (9.10) propor- 
ciona, en t = 0, 

wi(x) +) =w0(0) (9.38) 
=cwi(x) + cwa(x) = wo(x) (9.39) 


donde la prima indica diferenciación con respecto al argumento respectivo en £ = 0 (es decir, con 
respecto a x). La integración de la ecuación (9.39) produce 


=w(x) + mí(x) = al wolx") dx' (9.40) 


w(x) = ES = al ina (9.41) 


w.(x) = 2 ot) + al ina) (9.42) 


C 


Reemplazando x por (x — ct) y (x + cf), respectivamente, en las ecuaciones (9.41) y (9.42), obte- 
nemos la solución total: 


w(x,1) = w(x — ct) + w(x + ct) 


x+ct 
= [vox = ct) + wo(x + ct)] + al wolx>) dx' (9.43) 


C ? 
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Es preciso tener presente los puntos siguientes: 


1. A partir de la ecuación (9.43) se ve que no es necesario aplicar condiciones límite al problema. 
2. La solución resultante de la ecuación (9.43) se puede expresar como 


w(x,1) = wp(x, 1) + w(x,1) (9.44) 


donde wp(x, £) indica las ondas que se propagan debido al desplazamiento inicial conocido 
w,y(x) con velocidad inicial cero, y w,(x, £) representa ondas que viajan debido sólo a la veloci- 
dad inicial conocida wy(x) con desplazamiento inicial cero. 


La vibración transversal de una cuerda con ambos extremos fijos excitada por el impacto trans- 
versal de una carga elástica en un punto intermedio se consideró en la sección [9.6]. Triantafyllou 
[9.7] presentó una revisión de la literatura sobre la dinámica de cables y cadenas. 


9.3.1 


Ecuación de 
movimiento 
y solución 


Considere una barra elástica de longitud / con área de sección transversal variable A(x), como se 
muestra en la figura 9.6. Las fuerzas que actúan en las secciones transversales de un pequeño ele- 
mento de la barra están dadas por P y P + dP con 


du 
P=d0A= EA— (9.45) 
Ox 


donde « es el esfuerzo axial, E es el módulo de Young, u es el desplazamiento axial, y du/dx es la 
deformación axial. Si f(x, £) indica la fuerza externa por unidad de longitud, la suma de las fuerzas 
en la dirección x da la ecuación de movimiento 


%u 
(P+dP) + fdx pido 


(9.46) 
lA 


donde p es la densidad de masa de la barra. Utilizando la relación dP = (9P/0x)dx y la ecuación 
(9.45), la ecuación de movimiento para la vibración longitudinal forzada de una barra no uniforme, 
ecuación (9.46), se expresa como 


a du(x, t) uu 
2 EA(x) + f(x,0) = ADA) (o1) (9.47) 
0X Ox ot 
z 
| Posición ad' Posición 
| a c de equilibrio XéS AA desplazada 
ER AA 
bird ld_od 
Xx »| dx E bp I 
1 Ale 
lu A + du 


(a) (b) 


Figura 9.6 Vibración longitudinal de una barra. 
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Para una barra uniforme, la ecuación (9.47) se reduce a 


y? 9? 
EAS (x,1) + f(x,1) = PA (5,1) (9.48) 
Ox ot 


La ecuación de vibración libre se obtiene de la ecuación (9.48), ajustando f = 0, como 


uu u 
2 
Cc x,t)= x,t 9.49 
dx? ( ) ap ( ) ( ) 


donde 


E 
c=,/= (9.50) 
19) 


Observe que las ecuaciones (9.47) y (9.50) son parecidas a las ecuaciones (9.5), (9.6), (9.8) y (9.9), 
respectivamente. La solución de la ecuación, obtenida como en el caso de la ecuación (9.8), se 
escribe por lo tanto como 


wX wX 1 
u(x,t) = U(x)T(t) = | Acos— + Bsen — | (C cos wt + D sen wt) (9.51) 
C C 
Condiciones 
en los extremos Condiciones Ecuación Modo Frecuencias 
de la barra límite de frecuencia (Función normal) naturales 


Un extremo 

2n + 1) 7c 
empotrado u(0,1)=0 coso! =0 U, (x) = C,, sen (Qn E TX qp,= Qn > ) TO. 
y el otro libre Cc 


/) du _ = 
4== q n=0,1,2,... 


Pas aos EL = ol _ U, (x)=C, cos 9 TX = ATC, 

extremos libres OX (0,1) =0 sen C 0 n (63) n 7 Dr 7? 
eL =0 n=0,1,2,... 

Ambos extremos = A 

empotrados u(D, 1) 0 sen ol =() O, (x) = C,, cos E 0, = mn : 
HNOS n=1,2,3,... 


Figura 9.7 Condiciones límite comunes para una barra sometida a vibración longitudinal. 


donde la función U(x) representa el modo normal y depende sólo de x y la función T(t) depende 
sólo de f. Si la barra tiene un desplazamiento axial conocido uy(t) y una velocidad inicial 4y(x), las 
condiciones iniciales se pueden formular como 


u(x,t=0) = up(x) 
du 


Pr 1=0) = un(x) (9.52) 


Las condiciones límite comunes y las ecuaciones de frecuencia correspondientes para la vibración 
longitudinal de barras uniformes se muestran en la figura 9.7. 


l Utilizamos A y B en esta sección; A se utiliza para indicar el área de sección transversal de la barra. 
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DE 
Ejemplo 9.2 Condiciones límite para una barra 
Una barra uniforme de área de sección transversal A, longitud / y módulo de Young E, tiene sus dos extremos 
conectados por resortes, amortiguadores y masas, como se muestra en la figura 9.8(a). Establezca las condi- 
ciones límite. 
Solución: Los diagramas de cuerpo libre de las masas m, y m, se muestran en la figura 9.8(b). A partir de esto, 
vemos que el extremo izquierdo (x = 0), la fuerza desarrollada en la barra debido a u y du /óx positivos debe 
ser igual a la suma de las fuerzas del resorte, del amortiguador y de la inercia: 
du 0 u 
AE (0,1) = kju(0,t) + cy y (0,5) + m; ¿e (0, £) (E.1) 
Asimismo, en el extremo derecho (x = 1), la fuerza en la barra desarrollada por u y du/dx positivos debe ser 
igual a la suma de las fuerzas del resorte, del amortiguador y de la inercia: 
du du uu 
AE— (1,1) = —koull, £ > 1,1 Lt . 
5 (1) ==ka(l,1) — 625 (60) — ma (00 (E2) 
ki x=0 x=l Kk> 
7 Ñ 
N 
Cc mM; m> Ca 
(a) 
mi _— ——> +x, +u, + <— mp 
ku y ku 
c¡ 4 X +» CaÚ 
my ma 
Diagrama de cuerpo libre de la masa m; Diagrama de cuerpo libre de la masa m, 
(b) 
Figura 9.8 Barra con sus extremos conectados a resortes, masas y amortiguadores. 
nl 
9.3.2 Las funciones normales para la vibración longitudinal de barras satisfacen la relación de 
o] ortogonalidad 
Ortogonalidad 
de funciones 
normales : U(xJ0;(x) dx = 0 (9.53) 


donde U¡(x) y U¡(x) denotan las funciones normales correspondientes a las frecuencias naturales 
¡-ésima y j-ésima 0, y 0; respectivamente. Cuando u(x, t) = U/OT(O y u(x, £) = U¡COT() se asu- 
men como soluciones, la ecuación (9.49) ofrece 


, PU(x) 


mE + wU(x)=0 o cU!(x) + aU(x) =0 (9.54) 


E 
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y 
2 PU 2 2 2 
ca + sU(x)=0 o cUj¡(x) + ofU (1) =0 (9.55) 
UU, d?U; 
donde Uf = o y Uj¡ = ze . La multiplicación de la ecuación (9.54) por U, y de la ecuación 
(9.55) por U; presenta 
CUY + WU, =0 (9.56) 
CUJU, + UU, = 0 (9.57) 


La resta de la ecuación (9.57) de la ecuación (9.56) y la integración de 0 a / resulta en 


1 2 1 
7 UU; dx = al (UJU, — UYU;) dx 
E A 


> 


1 


= 7 [UJU; — UU] (9.58) 


0 


Se puede demostrar que el lado derecho de la ecuación (9.58) es cero con cualquier combinación de 
condiciones límite. Por ejemplo, si la barra está fija en x = O y libre en x = 1, 


u(0,1) =0, 1=0 o  U(0)=0 (9.59) 
) ] 

ll 1)=0, 1=0 o U()=0 (9.60) 
> 


Por lo tanto, (U¿U; — UU)! x=1 = 0 porque U” es cero (ecuación (9.60)) y (U/U; — UU) .=0 =0 
porque U es cero (ecuación 9.59)). La ecuación (9.58) se reduce por tanto a la ecuación (9.53), la 
cual también se conoce como principio de ortogonalidad para las funciones normales. 


II 
Ejemplo 9.3 Vibraciones libres de una barra con un extremo empotrado y el otro libre 


Encuentre las frecuencias naturales y la solución de vibración libre de una barra empotrada en un extremo 
y libre en el otro. 


Solución: Que la barra esté empotrada en x = 0 y libre en x = 1, de modo que las condiciones límite puedan ser 


u(0,1) =0, 1=0 (E.1) 


du 


31) =0, 1=0 (E.2) 


El uso de la ecuación (E.1) en la ecuación (9.51) proporciona A = 0, en tanto que el uso de la ecuación (E.2) 
ofrece la ecuación de frecuencia 


1 (ol 
B=cos— =0 (0) co— =0 (E.3) 
E E 
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AAA 
Ejemplo 9.4 


Los valores eigen o frecuencias naturales son 


pl 


0, = . n=0,1,2,... (E.4) 


Por lo tanto, la solución total (vibración libre) de la ecuación (9.49) se escribe, utilizando el método de super- 
posición de modos, como 


J 
E D,, sen 


Es (2n + 1)7rx (2n + 1)rct 
C,, COS (E.5) 


= sen 
21 


(2n + pa 
n=0 21 


21 


donde los valores de las constantes C,, y D,, se determinan a partir de las condiciones iniciales, como en las 
ecuaciones (9.33) y (9.34) 


2 f (Qn + 1)rx 
Cr => | upn(x) sen dx (E.6) 
ES 21 
4 y (2n + 1)7rx 
D, = uy(x) sen dx (E.7) 
(Qn + 1)rc Jo 21 


Frecuencias naturales de una barra que soporta una masa 


Encuentre las frecuencias naturales de una barra con un extremo empotrado y una masa adjunta en el otro 
extremo, como se muestra en la figura 9.9. 


Solución: La ecuación (9.49) proporciona la ecuación que rige la vibración axial de la barra y la solución la 
presenta la ecuación (9.51). La condición límite en el extremo empotrado (x = 0) 


u(0,t)=0 (E.1) 


conduce a A = 0 en la ecuación (9.51). En el extremo x = 1, la fuerza de tensión en la barra debe ser igual a 
la fuerza de inercia de la masa vibratoria M, y por consiguiente 


) 9? 
AET (1,1) = MÁ (Lt) (E2) 


Ox Ot 


Figura 9.9 Barra que soporta una masa en un extremo. 


9.3 Vibración longitudinal de una barra o varilla 


Con la ayuda de la ecuación (9.51), esta ecuación se expresa como 


w wl 2 Wwl 
AE—cos —(C cos wt + D sen wt) = Mw” sen —(C cos wí + D sen wt) 
c c le 


Es decir, 
AEw (ol 2 
cos — = Mw” sen — 
C Cc 
o 
atana=B 
donde 
cl 
a =— 
C 
y 
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(E.3) 


(E.4) 


(ES) 


donde m es la masa de la barra. La ecuación (E.3) es la ecuación de frecuencia (en la forma de una ecuación 
trascendental) cuya solución presenta las frecuencias naturales del sistema. Las dos primeras frecuencias na- 


turales se muestran en la tabla 9.1 para diferentes valores del parámetro f. 


TABLA 9.1 
Valores de la relación de masa f£ 
0.01 0.1 1.0 10.0 100.0 
(0516 
Valor de ay (a = s) 0.1000 0.3113 0.8602 1.4291 1.5549 
a9C 
Valor de 7 | ww), = Sa 3.1448 3.1736 3.4267 4.3063 4.6658 


Nota: Si la masa de la barra es insignificante comparada con la masa adjunta, m = 0, 


EN E col 
c= = => 00 y a==>0 
19) m E 


(ol cl 
tan— = — 
a 


En este caso 


y la ecuación de frecuencia (E.3) se puede considerar como 


(2) es 
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E 
Ejemplo 9.5 


Ésta proporciona el valor aproximado de la frecuencia fundamental 
ON 
7 Ma 079 A E 


Mgl 
5 ME 


donde 


Ss EA 


representa el alargamiento estático de la barra por la acción de la carga Mg. 


Vibraciones de una barra sometida a fuerza axial 


Una barra de área de sección transversal uniforme A, densidad p, módulo de elasticidad E y longitud / está em- 
potrada en un extremo y libre en el otro. Se somete a una fuerza axial F, en su extremo libre, como se muestra 
en la figura 9.10(a). Estudie las vibraciones resultantes si la fuerza FF, se retira de repente. 


Solución: La deformación por tensión inducida por la fuerza axial F, en la barra es 


Fo 


e= 
EA 


Por lo tanto, el desplazamiento de la barra justo antes de que se elimine la fuerza F,, (desplazamiento inicial) 
es (vea la figura (9.10b)) 


Fox 
uy = u(x,0) = ex = ET 0O=x=<Il (E.1) 
Como la velocidad inicial es cero, tenemos 
; du 
do = —(x,0) =0, 0O=sx=<l (E.2) 
Ot 
N 
== 
S 
1 > 
— 8) H— 
y Fo 
(a) 
Ta 
un(a) | 
x=0 Xx x=! Figura 9.10 Barra sometida a una fuerza axial en su 


(b) extremo. 
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La ecuación (E.5) del ejemplo 9.3 proporciona la solución general de una barra con un extremo empotrado y 
el otro libre: 


u(x,1) = Y un(x, 1) 


Il 
NM 
6 
=l 
W 


4 
F D, sen 


Es Qn + 1)7x (Qn + 1)rct (2n + 1)7rct 
C,, COS (E.3) 
l 21 21 


donde de las ecuaciones (E.6) y (E.7) del ejemplo 9.3 resultan C, y D,. Dado que uy = 0, obtenemos 
D,, = 0. Utilizando el desplazamiento inicial de la ecuación (E.1) en la ecuación (E.6) del ejemplo 9.3, obtenemos 


1 n 
2 [Fox (Qn + 1) 7x 8F)1 (1) 
C, = / % . sen dx => - (E-4) 
l Jo EA 21 EAm? (2n + 1)? 
Por lo tanto, la solución es 
812 (-1)" (2n + 1)7rx  (Qn+1l)rct 
u(x,t) = 9 A 7 Sen cos (E.5) 
EAT i=0 (2n +1) 21 21 


Las ecuaciones (E.3) y (E.5) indican que el movimiento de un punto típico en x = xy en la barra se compone 
de las amplitudes 


(2n + 1)7x0 


Ca 
sen 21 


que corresponden a las frecuencias circulares 


(Qn + 1)c 
21 


La figura 9.11 representa una flecha no uniforme sometida a un par de torsión externo f(x, £) por 
longitud unitaria. Si O(x, £) indica el ángulo de torsión de la sección transversal, la relación entre la 
deflexión torsional y el momento de torsión M,(x, £) es según [9.8] 


M(x,t) = GJ(x) Ei 1) (9.61) 


Ox 


donde G es el módulo de cortante y GJ(x) es la rigidez torsional, con J(x) mostrando el momento 
polar de inercia de la sección transversal en el caso de una sección circular. Si el momento polar de 
inercia de masa de la flecha por longitud unitaria es /¿, el par de torsión de inercia que actúa en un 
elemento de longitud dx es 


8) 
0% 
Lydx=>5 
00 ye 
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O -—> Xx 


0(x, £) + d0(x, £) 


(b) Figura 9.11 Vibración torsional de una flecha. 


Si un par de torsión externo f(x, £) actúa en la flecha por unidad de longitud, la aplicación de la 
segunda ley de Newton define la ecuación de movimiento: 


00 
(M, + dM,) + fdx-— M,=l Sir (9.62) 
Expresando dM, como 


oM, 
Ox 


dx 


y utilizando la ecuación (9.61), se puede obtener la ecuación de vibración torsional forzada para 
una flecha no uniforme: 


9% 


o o + f(x,t) = lo) 5 (x,t) (9.63) 


0 
Ox or 


Para una flecha no uniforme, la ecuación (9.63) adopta la forma 


ve ve 
GJ—5(x,t) + f(x,t) = lo 5(x,t 9.64 
¿2 (5) +F(0)= 1 (51) 0.54) 
la cual, en el caso de vibración libre, se reduce a 
ni) 0 
2 
có (x,t) =>(x,t 9.65 
¿2 (0) = (0 0.55) 
donde 
GJ 
c=, (9.66) 


==] 
Ejemplo 9.6 
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Observe que las ecuaciones (9.63) a (9.66) son semejantes a las ecuaciones derivadas en los casos 


de vibración transversal de una cuerda y vibración longitudinal de una barra. Si la barra tiene una 
sección transversal uniforme, /, = pJ. De ahí que la ecuación (9.66) se escriba como 


c= JE (9.67) 
p 


Condiciones 
en los extremos Condiciones Ecuación Modo Frecuencias 
de la barra límite de frecuencia (función normal) naturales 
Un extremo ; 
empotrado 0(0,1)=0 cos ol =0 0(x) = C, sen (Qn +1) rx 0, = Qn A re. 
1 y eL otro libre 00 C 21 
4 ar = n=0,1,2,... 
Los dos 90 cl a naTX _ nac 
—(0,1)=0 ==40) a(x) = C,, cos EZ wm = R 
extremos libres EX (0, 1) A (x) n 7 n 77 
=> %a)- n=0,1,2,... 
Ambos extremos _ . 
empotrados PO sen a =0 9(x) = C, cos a 0, = dE 
Ra =0 n=1,2,3,... 


Figura 9.12 Condiciones límite para flechas uniformes (varillas) sometidas a vibración torsional. 


Si a la flecha se le imprime un desplazamiento angular Oy(x) y una velocidad angular 00(x) en el 
instante £ = 0, las condiciones iniciales se expresan como 


90 


e (2,1 =:0) = da) (9.68) 


La solución general de la ecuación (9.65) se expresa como 
wX wXx 
0(x,t) = (a cos — + B sen ) (C cos wt + D sen wt) (9.69) 
E Cc 


Las condiciones límite comunes para la vibración torsional de flechas uniformes se indican en la 
figura 9.12 junto con las ecuaciones de frecuencia y funciones normales correspondientes. 


Frecuencias naturales de una fresa 


Encuentre las frecuencias naturales de la fresa que se muestra en la figura 9.13 cuando el extremo libre del 
vástago está fijo. Asuma la rigidez torsional del vástago como GJ y el momento de inercia de masa de la fresa 
como lp. 


Solución: La ecuación (9.69) proporciona la solución general. Con esta ecuación y la condición límite de 
fijeza 0(0, £) = 0, obtenemos A = O. La condición limite en x = | se puede expresar como 


90 0% 
GI (1,1) = —L= (1,1) (E.1) 
OX Je 
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=<S 


Vástago 


Fresa Figura 9.13 Fresa. 


Es decir, 


w (ol > (ol 
BGJ—cos — = BlIgw* sen — 
c Cc Cc 


cl (ol E Jpl El J vástago 


t E.2 
Cc 3 Cc Lo Lo ña 
donde J vástago = Jpl. La ecuación (E.2) se puede expresar como 
(ol J vástago 
atana= B donde a = — y B= 7 (E.3) 
e 0 


La solución de la ecuación (E.3), y por consiguiente las frecuencias naturales del sistema, se obtienen como 
en el caso del ejemplo 9.4. 


9.5.1 


Ecuación 
de movimiento 


Considere el diagrama de cuerpo libre de un elemento de la viga que se muestra en la figura 9.14, 
donde M(x, f) es el momento de flexión, V(x, f) es la fuerza cortante, y f(x, £) es la fuerza externa 
por unidad de longitud de la viga. Como la fuerza de inercia que actúa en el elemento de la viga es 
d2w 
pA(x) dx (xt) 
of 
la ecuación de movimiento producido por la fuerza en la dirección z da 


2 
—(V + dV) + f(x,1) dx + V =pA(x) a (x,1) (9.70) 


donde p es la densidad de masa y A(x) es el área de sección transversal de la viga. La ecuación de 
movimiento producido por el momento con respecto al eje y que pasa por el punto O en la figura 
9.14 conduce a 


(M + dM) — (V +dV)dx + f(x,t) a -M=0 (9.71) 
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Fx 1) 


l Fx 1) 


w(x, t) L—ax=>] 


Figura 9.14 Viga sometida a flexión. 


Si escribimos 


oV oM 
dV =-—dx y dM =-=—dx 
Ox Ox 
y se omiten los términos que implican segundas potencias en dx, las ecuaciones (9.70) y (9.71) se 
escriben como 


si (x,1) + f(x,t) = pAlx) => (x,t) (9.72) 
ad =V(x,1)=0 (9.73) 
Ox 


Utilizando la relación V = 9M/0x de la ecuación (9.73), la ecuación (9.72) se escribe como 


M Y 
7 (61) + (01) = 04) (10 (9.74) 


De acuerdo con la teoría elemental de flexión de vigas (también conocida como teoría de vigas 
delgadas o de Euler-Bernoulli), la relación entre el momento de flexión y la deflexión se expresa 
como [9.8] 


2 
Ms 0= ERE) a db (9.75) 
X 


donde £ es el módulo de Young e /(x) es el momento de inercia de la sección transversal de la viga 
con respecto al eje y. Insertando la ecuación (9.75) en la (9.74) obtenemos la ecuación de movi- 
miento para la vibración forzada lateral de una viga no uniforme: 


2 


2 
ON »)| ata a boe (9.76) 


9x? 


Aero 


Para una viga uniforme, la ecuación (9.76) se reduce a 


0%w 0w 
A 7 (x,t) + pA> a (x,t) = f(x,t) (9.77) 
Xx Of 
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9.5.2 
PRESEA 


Condiciones 
iniciales 


9.5.3 
A 


Vibración libre 


Sistemas continuos 


Para vibración libre, f(x, £) = 0 y por consiguiente la ecuación de movimiento se escribe como 


4 2 
3 
2 (1) + 1) =0 (9.78) 
donde 
(9.79) 
pA 


Como la ecuación de movimiento implica una derivada de segundo orden con respecto al tiempo y 
una derivada de cuarto orden con respecto a x, se requieren dos condiciones iniciales y cuatro con- 
diciones límite para determinar una solución única para w(x, £). Los valores de desplazamiento 
lateral y velocidad se suelen especificar como wy(x) y wo(x) en el instante + = 0, de modo que las 
condiciones iniciales son 


S 
PS 
= 

= 

Il 

o 

— 
Il 


(9.80) 


La solución de vibración libre se determina con el método de separación de variables como 


w(x,t) = WOT(0) (9.81) 
Sustituyendo la ecuación (9.81) en la (9.78) y reordenando se llega a 
2 dW(x aa 
E ala Uan (9.82) 
W(x) dx T(*) dt 


donde a = w? es una constante positiva (vea el problema 9.45). La ecuación (9.82) se puede escribir 
como dos ecuaciones: 


Ev W(x) =0 9.83 
= x) = B 
qe B (9.83) 
drí0 
2 
1) =0 9.84 
2 0 034) 
donde 
2 2 
A 9.85 
¡e Mi 
La solución de la ecuación (9.84) se puede expresar como 
T(t) = Acos wt + B sen wt (9.86) 


9.5.4 
A 


Condiciones 
límite 
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donde A y B son constantes que se pueden determinar a partir de las condiciones iniciales. Para la 
solución de la ecuación (9.83), supongamos 


W(x) = Ce” (9.87) 
donde C y s son constantes, y derive la ecuación auxiliar como 
s“-pt=0 (9.88) 
Las raíces de esta ecuación son 
$12 = HB, $34 = +iB (9.89) 
De ahí que la solución de la ecuación (9.83) sea 
W(x) = CjeB* + Cje Pr + CyelBr 4 Ce ién (9.90) 
donde C;, C,, Cz y C¿ son constantes. La ecuación (9.90) también se expresa como 


W(x) = C¡cos Bx + C,sen Bx + Czcosh Bx + C¿senh Bx (9.91) 


W(x) = Ci(cos Bx + cosh Bx) + C2(cos Bx — cosh Bx) 
+ Cx(sen Bx + senh Bx) + C4(sen Bx — senh Bx) (9.92) 


donde C,, C,, Cz y €, en cada caso, son constantes diferentes. Las constantes Cy, C,, Cz y Cy se 
determinan a partir de las condiciones límite. Las frecuencias naturales de la viga se calculan según 


la ecuación (9.85) como 
El El 
AN 
pA pAl (9.93) 


La función W(x) se conoce como modo normal o función característica de la viga y w se conoce 
como frecuencia natural de vibración. Para cualquier viga habrá una infinitud de modos norma- 
les con una frecuencia natural asociada a cada modo normal. Las constantes desconocidas C, a Cy 
en la ecuación (9.91) o (9.92) y el valor de £ en la ecuación (9.93) se pueden determinar a partir de 
las condiciones limite de la viga como se indica a continuación. 


Las condiciones límite comunes son las siguientes: 


1. Extremo libre: 


us 0%w 
Momento de flexión = EI— =0 
dx? 


2 
Fuerza cortante = p ER e E 0 (9.94) 
Ox dx? 
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2. Extremo simplemente apoyado (de pasador): 


2 
Deflexión = w = 0, Momento de flexión = EJ en =0 (9.95) 
Ox 
3. Extremo fijo (empotrado): 
LR ; 0w 
Deflexión = O, Pendiente = 2 =() (9.96) 


Ox 


Las ecuaciones de frecuencia, los modos (funciones normales) y las frecuencias naturales para 
vigas con condiciones límite comunes se presentan en la figura 9.15 [9.13, 9.17]. Ahora consi- 


deraremos algunas otras posibles condiciones límite para una viga. 


Condiciones 
en los extremos Ecuación 
de la viga de frecuencia Modo (función normal) Valor de f,,! 
Ambos extremos sen fB,1=0 W,(x) = C, [sen B,,x] Bil=7w 
articulados Bal = 277 
a Byl = 371 
4 Bal = 47 


Ambos extremos 
libres 


Po] 


Ambos extremos 
empotrados 


4 


Un extremo 
empotrado 
y el otro libre 


4 


Un extremo 
empotrado 
y el otro articulado 


AY 


> 


Un extremo 
articulado 
y el otro libre 


cos fB,,! - cosh fB,,1 = 1 


cos fB,,! - cosh fB,,1 = 1 


cos B,,! . cosh fB,, 1 = —1 


tan B,,/ — tanh B,/ = 0 


tan B,,/ — tanh B,/ = 0 


W,(x) = C, [sen f,,x + senh fB,,x 
+ 0, (cos B,x + cosh fB,,x)] 
donde 


Bi! = 4.730041 
Bal = 7.853205 
Bal = 10.995608 
Bal = 14.137165 


a, = (Sen B,! — senh fB,,! 
" — Acosh fB, 1 — cos Bl 


W,() = C,,[senh fB ,x ,x — sen B,x 
+ 0, (cosh fB,,x — cos fB,,x)] 
donde 


E senh f,, — sen By! 
"cos B! — cosh Bl 


W,(x) = C,[sen B,x — senh B),x 
— Ay (cos Bpx — cosh Byx)] 
donde 


a, = (¡Sen B,! + senh f,! 
"cos B,! + cosh B,,/ 


W,,(x) a C, [sen B,X — senh B,X 
+ 0, (cosh fB,,x — cos fB,,x)] 
donde 


a, = (sen B,! — senh fB,,! 
" —Acos f,,[ — cosh fB,,! 


W,,(x) = C,[sen f,x + a, senh B,,x] 
donde 


a, =/( Sen Bn! 
ds senh fB,,! 


(81 = 0 para el mo- 
do de cuerpo rígido) 


Bil= 4.730041 
Bal = 7.853205 
Bal = 10.995608 
Bal = 14.137165 


Bil= 1.875104 
Bal = 4.694091 
Bal = 7.854757 
Bal = 10.995541 


Bi = 3.926602 
Bal = 7.068583 
Bal = 10.210176 
Bal = 13.351768 


Bi1= 3.926602 
Bal = 7.068583 
B3l = 10.210176 
Bal = 13.351768 
(81 = 0 para el mo- 
do de cuerpo rígido) 


Figura 9.15 Condiciones límite comunes para la vibración transversal de una viga. 


9.5.5 
PEE 


Ortogonalidad 
de funciones 
normales 
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4. Extremo conectado a un resorte lineal, amortiguador y masa (figura 9.16(a)). Cuando el extre- 
mo de una viga experimenta un desplazamiento transversal w y pendiente dw/dx, con velocidad 
dw/0t y aceleración 02w/012, las fuerzas resistentes producidas por el resorte, amortiguador y 
masa son proporcionales a w, dw/dt y 92w /d1?, respectivamente. Esta fuerza resistente está equi- 
librada por la fuerza cortante en el extremo. Por consiguiente 


Aaa A A 
de a e Ed E E (9.97) 


donde a = —1 para el extremo izquierdo y +1 para el extremo derecho de la viga. Además, el 
momento de flexión debe ser cero; por consiguiente 


0%w 


poz =>0 (9.98) 


5. Extremo conectado a un resorte torsional, un amortiguador torsional e inercia rotacional (f1- 
gura 9.16(b)): en este caso, las condiciones límite son 


dw dw dw Aw 
EI 8 Je «+ Fl, (9.99) 


€, 
axor  axor 


donde a = +1 para el extremo izquierdo y —1 para el extremo derecho de la viga, y 
EA ca 
Ox 357 (9.100) 


Las funciones normales W(x) satisfacen la ecuación (9.83): 


d*w 
dx* 


(x) —- oW(x) =0 (9.101) 


0? 


Sean W¡Qo) y Wi) las funciones normales correspondientes a las frecuencias naturales w; y 
w¡(1F j), de modo que 


ds 

Ag 0 (9.102) 
y 

dl J 2 

am =0 (9.103) 


Multiplicando la ecuación (9.102) por W; y la ecuación (9.103) por W,, restando las ecuaciones 
resultantes de la otra e integrando de O a l da 


4 
2, 2 122% 2 == 
dr O 

0 Xx 0 q 
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Figura 9.16 Vigas conectadas con resortes-amortiguadores-masas en los extremos. 


1 2 1 
[va dx = al (WI"W; — WW"") dx (9.104) 
0 : (0) : : 


¡ — OjJ0 


donde una prima indica diferenciación con respecto a x. El lado derecho de la ecuación (9.104) se 
puede evaluar mediante integración por partes para obtener 


1 2 1 

Cc 

/ WW; dx = 2 WWE == WM WWE = WI] (9.105) 
0 7 0; = 05 : 10 

Se puede demostrar que el lado derecho de la ecuación (9.105) es cero por cualquier combinación 

de condiciones de extremos empotrados o simplemente apoyados. En un extremo libremente apo- 


yado, el momento de flexión y la fuerza cortante son iguales a cero de modo que 


w” =0, wW"=0 (9.106) 
Para un extremo empotrado, la deflexión y pendiente son cero: 
W=0, W=0 (9.107) 


En un extremo simplemente apoyado, el momento de flexión y deflexión son cero: 
wW=0 wW=0 (9.108) 


Como cada término en el lado derecho de la ecuación (9.105) es cero con x = 00 x = l para 
cualquier combinación de las condiciones límite en las ecuaciones (9.106) a (9.108), la ecuación 
(9.105) se reduce a 


l 
[va dx=0 (9.109) 
0 


la cual comprueba la ortogonalidad de funciones normales para la vibración transversal de vigas. 
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Ejemplo 9.7 


Frecuencias naturales de una viga con un extremo empotrado 
y el otro articulado (de pasador) 


Determine las frecuencias naturales de vibración de una viga uniforme empotrada en x = O y simplemente 
apoyada en x = 1. 


Solución: Las condiciones límite se pueden formular como 


W(0)=0 (E.1) 
ay =0 (E.2) 

dx j 
WD=0 (E.3) 

dWw dWw 
El A (0) =0 A )=0 (E.4) 
x dx 
La condición (E.1) conduce a 

C¡+C3=0 (E.5) 


en la ecuación (9.91), mientras que las ecuaciones (E.2) y (9.91) proporcionan 


a 
dx x=0 


= B[- C, sen Bx + C,cos Bx + C3senh Bx + C¿cosh Bx],-p = 0 
B[C, + C4] =0 (E.6) 
Así, la solución de la ecuación (9.91) se vuelve 
W(x) = Ci(cos Bx — cosh Bx) + C>(sen Bx — senh Bx) (E.7) 
Aplicando las condiciones (E.3) y (E.4) a la ecuación (E.7) se obtiene 
C¡(cos Bl — cosh Bl) + C>(senfBl — semh BI) =0 (E.8) 
=Ci¡(cos Bl + cosh Bl) — Cr(senfl + senh Bl) = 0 (E.9) 
Para una solución no trivial de C, y C,, el determinante de sus coeficientes debe ser cero, es decir, 


(cos Bl — cosh Bl) (sen Bl — senh Bl) 


= (cos Bl + cosh BI)  —(sen Bl + senh Bl) sde (E.10) 


Expandiendo el determinante se obtiene la ecuación de frecuencia 


cos Bl senh 8! — sen Bl cosh Bl = 0 


tan Bl = tanh Bl (E.11) 
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Las raíces de esta ecuación f,,!, proporcionan las frecuencias naturales de vibración 
A El 1/2 
0, = (Bni)? re E n=1,2,... (E.12) 
pAl 
donde la figura 9.15 aporta los valores de fB,,!, n = 1, 2, ... que satisfacen la ecuación (E.11). Si el valor de C» 
correspondiente a 6,,, se indica como C,,, se puede expresar en función de los términos de C,,, de acuerdo con 
la ecuación (E.8) como 
cos B,! — cosh Bl! 
Can => Cin a En (E.13) 
sen B,! — senh fB,! 
De ahí que la ecuación (E.7) se pueda escribir como 
cos B,! — cosh Bl 
W,(x) = C¡,| (cos B,x — cosh B,x) Bn Bn (sen B,x — senh fB,x) (E.14) 
sen B,/ — senh fB,! 
Los modos normales de vibración se pueden obtener aplicando la ecuación (9.81) 

w,(x,1) = W,(x) (A, cos 0,1 + B,, sen wtf) (E.15) 
con W,(x) dada por la ecuación (E.14). La solución general o total de la viga empotrada en un extremo y sim- 
plemente apoyada en el otro se puede expresar por medio de la suma de modos normales: 

00 
w(x, 1) = Y w,(x, t) (E.16) 
n=1 
A 
9.5.6 La solución de vibración forzada de una viga se puede determinar con el principio de superposición 
es! de modos. Para esto, la deflexión de la viga se supone como 
Vibración 00 
forzada w(x, 1) = Y WalaJantt) (9.110) 
n=1 


donde W,,(x) es el enésimo modo normal o función característica que satisface la ecuación diferen- 
cial (ecuación 9.101) 


Wi, 
HA — 05 p AW,(x) = 0; n=1,2,... (9.111) 


y q,(t) es la coordenada generalizada en el modo enésimo. Sustituyendo la ecuación (9.110) en la 
ecuación de vibración forzada, ecuación (9.77), obtenemos 


00 dWw, 00 d? a 
po E ñ pA >, mia 


= fíx,t 9.112 
2 a ] e Fit) (9.112) 


En vista de la ecuación (9.111), la ecuación (9.112)) se puede escribir como 


Palo 1 


00 : 0 Palo 
2 Wa (dalt) + 2 Wal) 3 A F0) (9.113) 


| | 
Ejemplo 9.8 
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Multiplicando la ecuación (9.113) por W,,(x), integrando de 0 a / y utilizando la condición de orto- 
gonalidad, ecuación (9.109), obtenemos 


7 Qnlt) (9.114) 


on) = [10m as (9.115) 
0 
y la constante b se obtiene por 
l 
hb= Jwico dx (9.116) 
0 


La ecuación (9.114) es, en esencia, la misma que la ecuación de movimiento de un sistema no 
amortiguado de un solo grado de libertad. Utilizando la integral de Duhamel, la solución de la 
ecuación (9.114) se expresa como 


qmlt) = A, cos wpt + B, sen wy! 


1 
pAbo,, 


+ 


Í 
Jo, (7) sen w,(t — 7) dí (9.117) 


0 


donde los dos primeros términos del lado derecho de la ecuación (9.117) representan la vibración libre 
O transitoria (que resultan de las condiciones iniciales) y el tercer término indica la vibración de 
estado estable (que resulta de la función forzada). Una vez que se resuelve la ecuación (9.117) por 
n = 1,2, ..., la solución total se determina a partir de la ecuación (9.110). 


Vibración forzada de una viga simplemente apoyada 


Encuentre la respuesta de estado estable de una viga con ambos extremos articulados sujeta a una fuerza armó- 
nica f(x, £) = f, sen wtf aplicada en x = a, como se muestra en la figura 9.17. 


Solución: Método a seguir: Método de superposición de modos. 
La siguiente ecuación expresa las funciones de modo normal de una viga con ambos extremos articulados 
(vea la figura 9.15; también el problema 9.33) 


nNTX 


l 


W,(x) = sen B,x = sen (E.1) 


donde 


Br! = nr (E.2) 
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9.5.7 


Efecto 
de una fuerza 
axial 


La fuerza generalizada O, (t), resultado de la ecuación (9.115), se vuelve 
l 
na 
O, (t) = dl F(x,t) sen Bpx dx = f, sen — sen Wwt (E.3) 
0 


La ecuación (9.117) proporciona la respuesta de estado estable de la viga 


1 


iS 
000) = zo | ar) sen (1 = 7) ar Es) 


donde 


1 1 
l 
= [wc ax [sen pacas =- (ES) 
0 0 2 


La solución de la ecuación (E.4) se puede expresar como 


nrTa 
_2f sen” 


= sen wÍ (E.6) 
pal 0? — y 


qnLt) 


De este modo la ecuación (9.110) presenta la respuesta de la viga: 


2 € 1 nrTa NTX 
w(x,t) = z 5 Sen sen sen wí (E7) 
pAl n=1 0, == 0 l l 


| f, sen wt 


<—a — 
La 1 > Figura 9.17 Viga doblemente articulada sujeta a una 
fuerza armónica. 


El problema de vibraciones de una viga bajo una fuerza axial se aplica en el estudio de vibraciones 
de cables y tensores de postes. Por ejemplo, aunque las vibraciones de un cable se pueden hallar tra- 
tándolo como una cuerda equivalente, muchos cables han fallado debido a fatiga provocada por la 
flexión alterna. Los torbellinos producidos por el cable en viento ligero provocan la flexión alterna. 
Por consiguiente debemos considerar los efectos de la fuerza axial y la rigidez a flexión en las vi- 
braciones laterales en el estudio de falla por fatiga de cables. 

Para determinar el efecto de una fuerza axial P(x, £) en las vibraciones producidas por flexión 
de una viga, considere la ecuación de un elemento de la viga, como se muestra en la figura 9.18. 
Para el movimiento vertical, tenemos 

2w 
=(V +dV)+ fdx+V+(P + dP) sen(0 + d6) — P send = pa (9.118) 


y para el movimiento de rotación alrededor de 0, 


dx 
(M + dM) — (V + dV)dx + fdx--M=0 (9.119) 
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Fx, 1) 


Figura 9.18 Un elemento de una viga some- 
tida a carga exial. 


Para deflexiones pequeñas 


sen(9 + d0) =0 + d0 =0 + -==dx= + dx 


Con ésta se pueden combinar las ecuaciones (9.118), (9.119) y (9.75) para obtener una sola ecua- 
ción diferencial de movimiento 


El gp | y 0 pá f (9.120) 
E O ax? 
Para la vibración libre de una viga uniforme, la ecuación (9.120) se reduce a 


0% w 0%w 
+ pA P =0 (9.121) 


El 


La solución de la ecuación (9.121) se obtiene aplicando el método de separación de variables como 


w(x,t) = W(x) (A cos wt + B sen ot) (9.122) 


La sustitución de la ecuación (9.122) en la ecuación (9.121) da 


dw _dw 
El P AwW =0 9.123 
dx* dx? d ( ) 
Suponiendo que la solución W(x) sea 
W(x) = Ce” (9.124) 


en la ecuación (9.123), se puede obtener la ecuación auxiliar: 


y) 
5 $ =0 (9.125) 
El El 
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IE 
Ejemplo 9.9 


Las raíces de la ecuación (9.125) son 


P Pp AY? 
sí, 53 = SE ( =F de ) 


2El 


y por tanto la solución se puede expresar como (con valor absoluto de s,) 
W(x) = C; cosh s¡x + C2 semh sx + C3zcos sx + Cy sen sx 


donde se tienen que determinar las constantes C, a C, a partir de las condiciones límite. 


Viga sometida a una fuerza de compresión axial 


(9.126) 


(9.127) 


Encuentre las frecuencias naturales de una viga simplemente apoyada sujeta a una fuerza de compresión axial. 


Solución: Las condiciones límite son 


W(0) =0 
Wo 

dx? ) AN 
WI)  =0 
0 =$ 


Las ecuaciones (E. 1) y (E.2) requieren que C, = Cz = 0 en la ecuación (9.127), y por consiguiente 
W(x) = C> senh s¡x + Cy sen sx 
La aplicación de las ecuaciones (E.3) y (E.4) a la ecuación (E.5) lleva a 
senh si! + sen sl = 0 
Como senh s,1> 0 para todos los valores de s,1 + 0, las únicas raíces de esta ecuación son 
0,1; Bici 


sal = nr, n= 


Así, las ecuaciones (E.7) y (9.126) proporcionan las frecuencias naturales de vibración 


m [Elf , 
0 => n 
PNpA 


y” 
PEL 


(E.1) 


(E.2) 


(E-3) 


(E4) 


(ES) 


(E.6) 


(E7) 


(E.8) 


Como la fuerza axial P es de compresión, P es negativa. Además, de acuerdo con la resistencia de materiales, 
la siguiente ecuación presenta la carga de pandeo de Euler mínima para una viga simplemente apoyada [9.9] 


mEl 


Pai = P 


Por lo que la ecuación (E.8) se puede escribir como 


(E.9) 


(E.10) 


9.5.8 


Efectos 

de inercia 
rotatoria 

y deformación 
por cortante 
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A raíz de este ejemplo se pueden hacer las siguientes observaciones: 


1. SiP =0, la frecuencia natural será la misma que la de una viga simplemente apoyada como aparece en la 
figura 9.15. 

2. Si El =0, la frecuencia natural (vea la ecuación (E.8)) se reduce a la de una cuerda tensa. 

3. Si P>0, la frecuencia natural se incrementa a medida que la fuerza de tensión hace más rígida la viga. 

4. A medida que P => P ,;, la frecuencia natural tiende a cero paran = 1. 


Si las dimensiones de sección transversal no son tan pequeñas comparadas con la longitud de la viga, 
tenemos que considerar los efectos de inercia rotatoria y deformación por cortante. El procedimiento, 
presentado por Timoshenko [9.10] se conoce como teoría de vigas gruesas de Timoshenko. Analice 
el elemento de la viga que se muestra en la figura 9.19. Si se omite el efecto de la deformación por 
cortante, la tangente a la línea de centros deformada O'T coincide con la normal a la cara O'R' (puesto 
que las secciones transversales normales a la línea de centros permanecen normales incluso después 
de la deformación). Debido a la deformación por cortante, la tangente a la línea de centros de- 
formada O'T no será perpendicular a la cara O'R”. El ángulo y entre la tangente a la línea de centros 
deformada (O'T) y la normal a la cara (O'N) indica la deformación por cortante del elemento. Como 
el cortante positivo sobre la cara derecha O'R' actúa hacia abajo, tenemos, por la figura 9.19, 


dw 
Ox 


y=0Q4- (9.128) 
donde « indica la pendiente la curva de deflexión producida sólo por la deformación de flexión. 
Observe que a causa del cortante solo, el elemento experimenta distorsión pero no rotación. 

El momento de flexión M y la fuerza cortante están relacionados con q y w por las fórmulas? 


dh 


M = El — (9.129) 
0X 


O Figura 9.19 Un elemento de viga de Timoshenko. 


2 La ecuación (9.129) es parecida a la (9.75). La ecuación (9.130) se obtiene de la manera siguiente: 
Fuerza cortante = Esfuerzo cortante X Área = Deformación por cortante X Módulo de cortante X Área 


o bien 
V= yGA 


Esta ecuación se modifica como V = KAGy al introducir un factor k en el lado derecho para que se haga cargo de la forma 
de la sección transversal. 
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0 
V = kAGy = 1806 == a) (9.130) 
53 


donde G indica el módulo de rigidez del material de la viga y k es una constante, también conocida 
como coeficiente de cortante de Timoshenko, la cual depende de la forma de la sección transversal. 
Para una sección rectangular el valor de k es 5/6; para una sección circular es 9/10 [9.11]. 

Las ecuaciones de movimiento para el elemento que se muestra en la figura 9.19 se derivan 
como sigue: 


1. Para traslación en la dirección z: 
=[V(x,1) + dV(x,t)] + f(x,t) dx + V(x,t) 


y? 
= pAlx) dx Sa 1) 
14 


= Inercia traslacional del elemento (9.131) 
2. Para rotación con respecto a una línea que pasa por el punto D paralela al eje y: 
[M(x,t) + dM(x,0)] + [V(x,1) + dV(x,1£)] dx 


+ f(x,1) ao —= M(x,t) 


y? 
= pl(x) dx E = Inercia rotatoria del elemento (9.132) 
01” 
Utilizando las relaciones 
oV oM 
dV =-—dx y dM =-=—dx 
Ox Ox 


junto con las ecuaciones (9.129) y (9.130), y omitiendo los términos que implican segundas poten- 
cias en dx, las ecuaciones (9.131) y (9.132) se expresan como 


rac | 2 a f(o0) Pic (9.133) 
X — Ñ 
dx  9x di e 
vo dw vo 
EI — kAG = pl 9.134 
7 (s 0) pa (9.134) 


Resolviendo la ecuación (9.133) para 04) /dx y restando el resultado en la ecuación (9.134), obtene- 
mos la ecuación de movimiento deseada para la vibración forzada de una viga uniforme: 


0% 


El — 
ax 


E ) 9% pl 9% 


os (1+ 
7 KG) 0202 KG or 


==) 
Ejemplo 9.10 
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Elf pl of 
KkAG dx?  KkAG 9 


0 (9.135) 


Para vibración libre, f= 0, y la ecuación (9.135) se reduce a 


E 
at 


E 9% pol 9% 
(9.136) 


= pil 1+ - 
e ( KG) ox20f KG of 


Se tienen que aplicar las siguientes condiciones límite en la solución de la ecuación (9.135) 
o (9.136): 


1. Extremo empotrado: 


2. Extremo simplemente apoyado: 


3. Extremo libre: 


Frecuencias naturales de una viga simplemente apoyada 


Determine los efectos de inercia rotatoria y deformación por cortante sobre las frecuencias naturales de una 
viga uniforme simplemente apoyada. 


Solución: Definiendo 


2 El 2 l 
0” =— y ri=-= (E.1) 
pA A 
La ecuación (9.136) se escribe como 
ws, EN %w  prow 
ear MA qa da (E.2) 
Ox ot KG) ox*0t KG ot 
Podemos expresar la solución de la ecuación (E.2) como 
NTX 
w(x, 1) = C sen y 908 Wpt (E.3) 


la cual satisface las condiciones límite necesarias en x = O y x = /. En este caso, C es una constante y w, es la 
frecuencia natural enésima. Sustituyendo la ecuación (E.3) en la ecuación (E.2), obtenemos la ecuación 


de frecuencia: 
4 pr? 2l 1 y n2m?y? / nar?r? E anti? =0 EA 
Or kG 0 ! P ! P kG : Jó ( 4) 
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.z .z 443 2 . 
Se puede ver que la ecuación (E.4) es una ecuación cuadrática en w;;,, y para cualquier n hay dos valores de 
Ww, que satisfacen la ecuación (E.4). El valor menor corresponde al modo de deformación por flexión, mientras 
que el valor mayor corresponde al modo de deformación por cortante. 


Los valores de la relación de w,, dada por la ecuación (E.4) a la frecuencia natural dada por la teoría clá- 


sica (en la figura 9.15) aparecen trazados para tres valores de E/XG en la figura 9.20 [9.22].3 


1. 


Observe los siguientes aspectos de inercia rotatoria y deformación por cortante: 


Si se considera el efecto de sólo la inercia rotatoria, la ecuación de movimiento resultante no contiene 
ningún término que implique el coeficiente de cortante k. Por consiguiente, obtenemos (por la ecuación 
(9.136)): 


%w w 0%w 
EN Epa =p 0 (ES) 
Ox ot oxtot 


En este caso la ecuación de frecuencia (E.4) se reduce a 


(ES) 


Si se considera el efecto de sólo la deformación por cortante, la ecuación de movimiento resultante no 
contiene los términos que se originan de pl(924 /0t) en la ecuación (9.134). Así obtenemos la ecuación de 
movimiento 


El wm w Elp 9% ED 
rp a = 
dx? de. KG ax9P 
y la ecuación de frecuencia correspondiente 
2 nta ES 
0; ( sá ) 
al 1 na?r? E 
P KG 
DON 
a 8 1.0 E 
Dl Para =1 
53 08 £6 
lo d 
2 E Para E =2 
215 KG 
312 06 
a] 3 E 
ls dro =3 
a |< 04 
3 3 
Tila 
3153 
“ls 02 
3 3 
> 
0 02 04 06 08 10 1.2 
9 IL 
l Figura 9.20 Variación de la frecuencia. 


3 La teoría para derivar la ecuación de movimiento (9.76), que omite los efectos de inercia rotatoria y deformación por 
cortante, se conoce como teoría clásica de Euler-Bernoulli o teoría de vigas delgadas. 
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Otros efectos 
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3. Si se hace caso omiso de los efectos de la inercia rotatoria y la deformación por cortante, la ecuación 
(9.136) se reduce a la ecuación de movimiento clásica, ecuación (9.78), 


Er y a E 
a qe 
y la ecuación (E.4) a 
y ont? 
wm, = m (E.10) 


La vibración transversal de vigas ahusadas se presenta en las referencias [9.12, 9.14]. Wang [9.15] 
analizó las frecuencias naturales de vigas continuas. La respuesta dinámica de vigas de descanso 
sobre bases elásticas se consideran en [8.16]. El efecto de la flexibilidad del apoyo en las frecuen- 
cias naturales de vigas se presenta en [9.18, 9.19]. En la referencia [9.20] se aborda el problema 
de frecuencias naturales de un sistema de vigas Timoshenko elásticamente conectadas. Hutchinson 
[9.30] compara las soluciones exactas y aproximadas de vigas vibratorias. La vibración de estado 
estable de vigas amortiguadas se considera en la referencia [9.21]. 


9.6.1 


Ecuación 
de movimiento 


Una membrana es una placa sometida a tensión cuya resistencia a la flexión es insignificante. Por 
lo tanto, una membrana guarda la misma relación con una placa que la que una cuerda guarda con 
una viga. Un ejemplo de membrana es la piel de un tambor. 


Para derivar la ecuación de movimiento de una membrana, considere que la membrana está limi- 
tada por una curva plana S en el plano xy, como se muestra en la figura 9.21. Sea f(x, y, £) la carga 
de presión que actúa en la dirección z y P la intensidad de la tensión en un punto que es igual al 
producto del esfuerzo de tensión por el espesor de la membrana. La magnitud de P suele ser cons- 
tante por toda la membrana, como en la piel de un tambor. Si consideramos un área elemental dx dy, 
las fuerzas de magnitud P dx y P dy actúan en las caras paralelas a los ejes y y x, respectivamente, 
como se muestra en la figura 9.21. Las fuerzas netas que actúan a lo largo de la dirección z debido 


a estas fuerzas son 
P Pw dxd P Pm dx d 
—>57 axdy —75 ax 
dy? Ñ , dx? dl 


La presión a lo largo de la dirección z es f(x,y, £) dx dy, y la fuerza de inercia es 
9? 


(1, y) dx d 
Xx, Y) > dx dy 
pl y) dx do 


donde p(x, y) es la masa por área unitaria. La ecuación de movimiento para la vibración transversal 
forzada de la membrana se obtiene como 


el 5 2) paa (9.137) 
de? ay Ñ 
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oy 


I 
A | Sección Y Y, 


Z 1 
A 
I Y; 
1 I 
! Jdw y dd ' 
o de dx ax (E) dx 
I 
I 


Sección XX» 


Figura 9.21 Membrana sometida a tensión. 


Si la fuerza externa f(x, y, £) = 0, la ecuación (9.137) proporciona la ecuación de vibración libre 


2 0%w 0%w 2w 
Cc ea De 
OX dy Ot 


donde 


Las ecuaciones (9.137) y (9.138) se expresan como 


0w 
PVw+f=p > 
NEP pm 
y 
02w 
e? Vw = e 
Ot 
donde 
9? a? 
y? a 
Ox 0y 


es el operador laplaciano. 


(9.138) 


(9.139) 


(9.140) 


(9.141) 


(9.142) 


9.6.2 
ARA 
Condiciones 
iniciales 

y límite 


AAA | 
Ejemplo 9.11 


9.6 Vibración de membranas 9-40 


Como la ecuación de movimiento, sean la ecuación (9.137) o la ecuación (9.138), implica derivadas 
parciales de segundo orden con respecto a cada una de las variables £, x y y, necesitamos especi- 
ficar dos condiciones iniciales y cuatro condiciones límite para determinar una solución única del 
problema. Por lo común, el desplazamiento y la velocidad de la membrana en £ = O se especifican 
como Wa(x, y) y Wo(x, y) De ahí que las condiciones iniciales estén dadas por 


w(x, y, 0) = mo(x, y) 
dw . 
Sp (59,0) = mo(x, y) (9.143) 
Las condiciones límite presentan los siguientes tipos: 
1. Si la membrana está fija en un punto cualquiera (x,, y,) de un segmento del límite, tenemos 
w(xp y 1) =0,  1=0 (9.144) 


2. Si la membrana está libre para su deflexión de manera transversal (en la dirección z) en un punto 
diferente (x,, y,) del límite, entonces el componente de fuerza en la dirección z debe ser cero. 
Por lo tanto 


dw 
Poy 2 y21)=0, 10 (9.145) 


donde dw/dn representa la derivada de w con respecto a una dirección normal » al límite en el 
punto (x>, y). 


La solución de la ecuación de movimiento de la membrana vibratoria se presentó en las refe- 
rencias [9.23-9.25]. 


Vibraciones libres de una membrana rectangular 


Encuentre la solución de vibración libre de una membrana rectangular de lados a y b a lo largo de los ejes x y 
y, respectivamente. 


Solución: Utilizando el método de separación de variables, se supone que w(x, y, £) es 
w(x,y,1) =W(x,y) T(0) = X(x) YO) T(0) (E.1) 


Con las ecuaciones (E.1) y (9.138) obtenemos 


E 
d 62 Pary=ú (E2) 
dx? 
PY (y 
E an BY(y) =0 (E3) 
dy? 
daT(1) E 
a oT(t) =0 (E.4) 


p === (ES) 
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Las soluciones de las ecuaciones (E.2) y (E.4) son 


X(x) = C¡ cos ax + C) sen ax (E.6) 
Y (y) = C3cos By + Cysen By (E.7) 
T(t) = Acos wt + B sen wt (E.8) 


donde las constantes C, a Cy, A, y B se determinan a partir de las condiciones límite e iniciales. 


Se puede aplicar el método de Rayleigh para hallar la frecuencia natural fundamental de sistemas 
continuos; es inclusive mucho más sencillo que el análisis exacto para sistemas con distribuciones 
variables de masa y rigidez. Aunque el método es aplicable a todos los sistemas continuos, en esta 
sección se aplicará sólo a vigas.* Analice la viga que se muestra en la figura 9.14. Para aplicar el 
método de Rayleigh tenemos que derivar expresiones para las energías cinética y potencial máxi- 
mas, y el cociente de Rayleigh. La energía cinética de la viga se expresa como 


1 1 

1 1 A 

T = / 9? dm = / wpA(x) dx (9.146) 
2 0 2 0 


La energía cinética máxima se determina suponiendo una variación armónica w(x, £) = WGx) cos wf: 


2 


1 
Tmnáx = al pA(x)W2(x) dx (9.147) 
0 


La energía potencial de la viga V es igual al trabajo realizado al deformar la viga. Omitiendo el 
trabajo realizado por las fuerzas cortantes, tenemos 


1 
1 

y = / M d0 (9.148) 
2) 


donde M es el momento de flexión proporcionado por la ecuación (9.75) y 6 es la pendiente de la 


o) 
viga deformada resultado de Y = Sa Por consiguiente, la ecuación (9.148) se puede reescribir como 
x 


ves / gr y y / Ex a (9.149) 
ia e X 
2) dx?) ax? 2) dx? 


Como el valor máximo de w(x, £) es W(Gx), el valor máximo de V está dado por 
IP dW(x) Y? 
Venáx = > a El(x) ESA dx (9.150) 


4Penny y Reed [9.26] presentan un método de ecuación integral para determinar la frecuencia fundamental de vigas 
vibratorias. 


————===A1 
Ejemplo 9.12 


9.7 Método de Rayleigh 9-42 


aV 


máx> 


Igualando 7, 


ás obtenemos el cociente de Rayleigh: 


1 E 
/ E) as 
Jo dx 


1 
/ pA(W(0))? dx 


(9.151) 


R(0) =0w 


Por lo tanto, la frecuencia natural de la viga se puede determinar una vez que se conoce la deflexión 
W(x). Suele suceder que W(x) no sea conocida y por tanto debe suponerse. Por lo general se supone 
la forma de equilibrio estático para W(x) para obtener la frecuencia fundamental. Es importante no- 
tar que, sin querer, la forma supuesta W(x) introduce una restricción en el sistema (la cual equivale 
a agregar más rigidez al sistema), y por lo tanto la frecuencia dada por la ecuación (9.151) es más 
alta que el valor exacto [9.27]. 

Para una viga escalonada, la ecuación (9.151) se puede escribir de una manera más útil como 


ly dw Y la dwWY 
El > dx + Eb > dx ++... 
o A dx? . NX dx? 


= . E (9.152) 


pAr | W?dx+paA> | W?dx+--* 
0 L, 


donde E,, [;, A, y l; corresponden al paso ¡-ésimo (i = 1, 2, ...). 


pop 


Frecuencia fundamental de una viga ahusada 


Encuentre la frecuencia fundamental de vibración transversal de la viga en voladizo no uniforme que se mues- 
tra en la figura 9.22, utilizando la forma deformada W (x) = (1 — x/D?. 


Solución: Se puede comprobar que la forma deformada que se proporciona satisface las condiciones límite de 
la viga. El área de sección transversal A y el momento de inercia / de la viga se expresan como 


3 
A(x) = ad I(x) = = (1) (E.1) 


d 


Figura 9.22 Viga ahusada en voladizo. 
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El cociente de Rayleigh proporciona 


: Mx? 2 
E ET E dx 
a 0 12/7 15 Eh? 
A DS a 
/ SA dl 
e E 7 


EPR? 
w = 1.5811 (E.2) 


En este caso se sabe que el valor exacto de la frecuencia [9.2] es 


Eh? 1/2 
o = 1.5343 (E3) 
pl 


Así se ve que el valor de «w;, dado por el método de Rayleigh es 3.0503 por ciento más alto que el valor exacto. 


El método de Rayleigh-Ritz se considera como una extensión del método de Rayleigh. Se basa 
en la premisa de que se puede obtener una aproximación más cercana al modo natural exacto su- 
perponiendo varias funciones supuestas que con una sola función supuesta, como en el método de 
Rayleigh. Si las funciones supuestas se eligen adecuadamente, este método proporciona no sólo el 
valor aproximado de la frecuencia fundamental sino también los valores aproximados de las fre- 
cuencias naturales altas y los modos. Se puede utilizar una cantidad arbitraria de funciones, y las 
frecuencias que se pueden obtener equiparan la cantidad de funciones utilizadas. Una gran cantidad 
de funciones, aunque implica más trabajo de cálculo, conduce a resultados más precisos. 

En el caso de vibración transversal de vigas, si se escogen n funciones para aproximar la de- 
flexión W(x), podemos escribir 


W(x) = cow (x) + cowal[x) +: + cowp(x) (9.153) 


donde w,(x), w,(x), .... w,(x) son funciones linealmente independientes conocidas de la coordenada 
espacial x, las cuales satisfacen las condiciones límite del problema, y c;, C», ..., C, $On coeficientes 
que se tienen que determinar. Hay que determinar los coeficientes c, de modo que funciones su- 
puestas w;¡(x) den la mejor aproximación posible a los modos naturales. Para obtener tales aproxi- 
maciones, los coeficientes c, se ajustan y la frecuencia natural se hace estacionaria en los modos 
naturales. Para esto sustituimos la ecuación (9.153) en el cociente de Rayleigh, ecuación (9.151), 
y la expresión resultante se diferencia parcialmente con respecto a cada uno de los coeficientes c,. 
Para que la frecuencia natural sea estacionaria, igualamos a cero cada una de las derivadas parciales 
y obtenemos 


=0, 1=1,2,...,n (9.154) 


| 
Ejemplo 9.13 


9.8 Método de Rayleigh-Ritz 9-44 


La ecuación (9.154) indica un conjunto de n ecuaciones algebraicas lineales en los coeficientes c;, 
C2» »»., C, y también contiene la cantidad indeterminada «w?. Esto define un problema de valor eigen 
algebraico semejante a los que se presentaron en sistemas de varios grados de libertad. La solución 
de este problema de valor eigen suele proporcionar n frecuencias naturales w?,¡ =1,2,...,n, yn 
vectores eigen, y cada uno contiene un conjunto de números para C,, C>, ..., C, Por ejemplo, el vec- 
tor eigen ¿-ésimo correspondiente a w, se puede expresar como 


>/. 1) 
Cc) = cd (9.155) 
nO) 
Cuando este vector (los valores de cf ), e, ds cl) se sustituye en la ecuación (9.153), obtenemos 


la mejor aproximación posible al modo ¡-ésimo de la viga. Un método de reducir el tamaño del 
problema eigen en el método de Rayleigh-Ritz se presenta en la referencia [9.28]. En la referencia 
[9.29] se da un nuevo método, que combina las ventajas del análisis de Rayleigh-Ritz y el método 
de elemento finito. El procedimiento básico de Rayleigh-Ritz se ilustra con la ayuda del siguiente 
ejemplo. 


Primeras dos frecuencias de una viga ahusada 


Encuentre las frecuencias naturales de la viga ahusada en voladizo del ejemplo 9.12 siguiendo el método de 
Rayleigh-Ritz. 


Solución: Suponemos que las funciones de deflexión w;(x) deben ser 


2 
wi (x) = ( = ») (EL) 


2 
wa(x) = 0 z 5) (E2) 


(E3) 


W(x) =c ( a 7 (E4) 


la frecuencia fundamental será la determinada en el ejemplo 9.12. Ahora utilizamos la aproximación de dos 


términos 
xy x xy? 
W(x) =c1 ( ,) FC, 7 ( 3 (E.5) 
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El cociente de Rayleigh está dado por 


R[W(x)] = uv? = - (E.6) 
donde 
] (2) 
X= / El(x) >=) dx (E.7) 
0 dx? 
y 
1 
Y = aora (E.8) 
0 


Si se sustituye la ecuación (E.5), la ecuación (E.6) se transforma en una función de c; y c,. Las condiciones 
que hacen a w2 o R[W(x)] estacionarios son 


y 
aw?) 0cj 0cj 
= =0 (E.9) 
dc] y? 
y 
d(w?) dc) 0c> 
=— = ————— =0 (E.10) 
dc, y? 
Estas ecuaciones se pueden reescribir como 
IX XoY  0X 2, OY 
= w =0 (E.11) 
dc; Y 0c] dc] dc] 
Xx XoY  0X 2 OY 
= w =0 (E.12) 
dc) Y dc) 0C> 0C> 
Sustituyendo la ecuación (E.5) en la ecuación (E.7) y (E.8), obtenemos 
EN Cd m5) C¡C 
X= e (E.13) 
3B 14 10 5 
cl 1) 2c,C2 
Y = phl | (E.14) 
30 280 105 


Con la ayuda de las ecuaciones (E.13) y (E.14), las ecuaciones (E.11) y (E.12) se expresan como 


al io. a 
2 3 s *'105) líe 0 
15 = (E.15) 
La d od Es 0 
O * O * 
As 105 s “140 


donde 


(E.16) 


9.9 Ejemplos resueltos utilizando MATLAB 9-46 


Si igualamos a cero el determinante de la matriz en la ecuación (E.15), obtenemos la ecuación de frecuencia 


Ds 
w w? y 0 (E.17) 
8820 1400 — 50 


Las raíces de la ecuación (E.17) son w, = 2.6599 y w, = 8.6492. Por consiguiente, las frecuencias naturales 
de la viga ahusada son 


Eh? 1/2 
w|, = 1.5367 mi (E.18) 
pl 
y 
ER? 
w) = 4.9936 m (E.19) 
pl 
Hi 


Ejemplo 9.14 


Trazo de la respuesta de vibración forzada de una viga 
simplemente apoyada 


Utilizando MATLAB, trace la respuesta de estado estable de la viga doblemente articulada considerada en el 
ejemplo 9.8, ecuación (E.7), paran = 1,2 y 5. 


x=20,n=1 
0.05 


w 
N 
9 
w 


0.5 1 15 
x=20,n=1,2 


uy 


0.5 1 1.5 2 29 
x=20,1:=1,2,5 


w(x, £) 
o 


o 
un 
.h 
Ra 
>= uu 
th 
159) 
uu 
¡95 
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EEES 
Ejemplo 9.15 


Solución: El programa MATLAB para trazar la ecuación (E.7) del ejemplo 9.8 en x = 20 conn = 1,2, y 5 
se da a continuación. 


$Ex8_14.m 

x= 20; 

£0: :=-:100; 

a = 10; 

A = 1; 

1 = 40; 

ro = 0.283/386.4; 

w = 100; 

n= 1; 

wn = (n?) * 360.393674; 


for i = 1: 1001 
t(i) = 3 * (i-1)/1000; 
wl1(i) = ( 2*f£0/(ro*A*1) )*sin (n*pi*a/1)*sin (n*pi*x/1)*sin 
(w*t (1) ) / (wn?-w?) ; 


n= 2; 

for i = 1: 1001 
t(i) = 3 * (i-1)/1000; 
w2(i) = ( 2*f£0/(ro*A*1) )*( sin (pi*a/1)*sin (pi*x/1)*sin 
(w*t (1))/(360.393674?-w”) +sin (2*pi*a/1)*sin 
(2*pi*x/1)*sin (w*t(i1))/((2*360.393674)?-w?) ); 

end 

for i = 1: 1001 
t(i) = 3 * (i-1)/1000; 
w3(i) = ( 2*f£0/(ro*A*1) )*( sin (pi*a/1)*sin (pi*x/1)*sin 
(w*t (1))/(360.393674*2-w"2)+sin (2*pi*a/1)+sin 
(2*pi*x/1)*sin (w*t(i))/((2*360.393674)?-w”) +sin 
(5*pi*a/1)*sin (5*pi*x/1)*sin (w*t(i))/ 
((5*360.393674)?-w?) ); 

end 

subplot ('311'); 

plot (t,w1); 

ylabel ('w(x,t)'); 

title('x = 20, n = 1/); 

subplot ('312'); 

plot (t,w2) ; 

ylabel ('w(x,t)'); 

title('x = 20, n = 1, 2'); 

subplot ('313'); 

plot (t,w3); 

xlabel('t'); 

ylabel ('w(x,t)'); 

title('x = 20, n= 1, 2, 5/'); 


Solución de una ecuación de frecuencia 


Utilizando MATLAB, encuentre la raíz o raíces de la ecuación de frecuencia correspondiente a la viga empo- 
trada en un extremo y libre apoyada en el otro 


tan 6,1 — tanh fB,! =0 


con el valor de inicio de f,,/ = 3.0. 


Solución: 


>> x = fzero(inline('tan(y)-tanh(y)'), 3.0) 


x= 

3.92660231204792 
>> tan (x) - tanh (x) 
ans = 


-4.440892098500626e-016 


| 
Ejemplo 9.16 


Resumen del capítulo 9-48 


Programa para encontrar raíces de ecuaciones trascendentales y no 
lineales 


Desarrolle un programa general MATLAB, llamado Program12 .m para determinar las raíces de ecuaciones 
no lineales y trascendentales. Uselo para determinar la raíz de la ecuación 


tan Bl — tanh Bl! =0 (E.) 


Solución: Se desarrolla Program12 .m para que acepte los siguientes datos de entrada: 


n = cantidad de raíces a determinar 

xs = suposición inicial de la primera raíz 

xinc = incremento inicial que se utilizará para buscar la raíz 

nint = máximo de subintervalos que es utilizará (valor usual: 50) 

iter = máximo de iteraciones permitido para encontrar una raíz (valor usual: 100) 


eps = requerimiento de convergencia (valor usual: 1076) 


La ecuación no lineal dada se debe definir en un subprograma llamado function.m. El programa proporciona 
las raíces calculadas como datos de salida. 


>> programs12 
Raíces de una ecuación no lineal 


Datos: 

n = 5 

xs = 2.000000e+000 
xinc = 1.000000e-001 
nint = 50 

iter = 100 

eps = 1.000000e-006 
Raíces 


3.926602e+000 
7.068583e+000 
1.021018e+001 
1.335177e+001 
1.649336e+001 


Resumen del capítulo 


Hemos estudiado el método de derivar la ecuación de movimiento de sistemas continuos como cuerdas, barras, 
flechas, vigas y membranas. Presentamos los métodos de determinar las frecuencias naturales, modos y solución 
de vibración libre por medio de las condiciones iniciales y límite pertinentes. Describimos un método de ana- 
lizar la vibración forzada de vigas por medio del método de superposición de modos. Además, vimos los efec- 
tos de la fuerza axial, inercia rotatoria y deformación por cortante en la vibración de vigas. Estudiamos los 
métodos de Rayleigh y Rayleigh-Ritz para hallar las frecuencias naturales aproximadas de sistemas continuos. 
Por último, presentamos el uso de MATLAB para encontrar las soluciones de vibración forzada libre de sis- 
temas continuos. 

Ahora que ya ha concluido este capítulo, deberá ser capaz de responder las preguntas de repaso y resolver 
los problemas que se presentan a continuación. 
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Preguntas de repaso 


9.1 


9.2 


Responda brevemente lo que se pide: 


¿Cómo difiere un sistema continuo de un sistema discreto en la naturaleza de su ecuación 
de movimiento? 


¿Cuántas frecuencias naturales tiene un sistema continuo? 

¿Son importantes las condiciones límite en un sistema discreto? ¿Por qué? 
¿Qué es una ecuación de onda? ¿Qué es una solución de onda viajera? 
¿Cuál es la importancia de la velocidad de onda? 


Mencione las condiciones límite que se tienen que especificar en el extremo simplemente apo- 
yado de una viga si (a) se utiliza la teoría de vigas delgadas y (b) si se utiliza la teoría de vigas 
de Timoshenko. 


Mencione las condiciones límite posibles en los extremos de una cuerda. 


¿Cuál es la diferencia principal en la naturaleza de las ecuaciones de frecuencia de un sistema 
discreto y un sistema continuo? 


¿Cuál es el efecto de una fuerza de tensión en las frecuencias naturales de una viga? 


¿En qué circunstancias la frecuencia de vibración de una viga sometida a una carga axial se vuelve 
cero? 


¿Por qué la frecuencia natural de una viga se reduce si se consideran los efectos de deformación 
por cortante e inercia rotatoria? 


Presente dos ejemplos prácticos de la vibración de membranas. 
¿Cuál es el principio básico que se utiliza en el método de Rayleigh? 


¿Por qué siempre la frecuencia natural dada por el método de Rayleigh es mayor que el valor ver- 
dadero de w;? 


¿Cuál es la diferencia entre el método de Rayleigh y el método de Rayleigh-Ritz? 


¿Qué es el cociente de Rayleigh? 


Indique si cada uno de los siguientes enunciados es verdadero o falso: 


1. 
Ze 
3. 
4 


. 


Los sistemas continuos son los mismos que los sistemas distribuidos. 
Se puede considerar que los sistemas continuos tienen una infinitud de grados de libertad. 
La ecuación rectora de un sistema continuo es una ecuación diferencial común. 


Las ecuaciones de vibración libre correspondientes al movimiento transversal de una cuerda, el mo- 
vimiento longitudinal de una barra y el movimiento torsional de una flecha, tienen la misma forma. 
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9.3 


9.4 


Los modos normales de un sistema continuo son ortogonales. 
Una membrana tiene una resistencia a la flexión cero. 
El método de Rayleigh se puede considerar como un método de conservación de energía. 


El método de Rayleigh-Ritz asume que la solución es una serie de funciones que satisfacen 
las condiciones límite del problema. 


Para un sistema discreto, las condiciones límite se tienen que aplicar explícitamente. 


La teoría de vigas de Euler-Bernoulli es más precisa que la teoría de Timoshenko. 


Escriba en los siguientes espacios en blanco las palabras correctas: 


1. 
2. 
3. 


17. 


18. 


La ecuación de vibración libre de una cuerda también se llama ecuación 
La ecuación de frecuencia también se conoce como ecuación 


El método de separación de variables se utiliza para expresar la solución de vibración libre de una 
cuerda como una de funciones de x funciones de £. 


Tanto las condiciones límite como las condiciones se tienen que especificar para deter- 
minar la solución de un sistema continuo vibratorio. 


En la solución de onda w(x, £) = w¡(x — ct) + w, (x + ct), el primer término representa la onda 
que se propaga en las direcciones de x. 


Las cantidades El y GJ se llaman rigideces de y , respectivamente. 
La teoría de vigas delgadas también se conoce como teoría de 


La vibración lateral de una viga delgada está regida por una ecuación diferencial parcial de 
orden en la variable espacial. 


Cuando una viga se somete a una fuerza axial (tensión), la frecuencia natural. 
La teoría de vigas de Timoshenko se puede considerar como una teoría de vigas 
La piel de un tambor se puede considerar como una 


Una cuerda tiene la misma relación con una viga que una membrana con una 


El método de Rayleigh se puede utilizar para estimar la frecuencia natural de un siste- 
ma continuo. 
2 
El =n indica la en una viga. 
Ox? 


Para un sistema discreto, las ecuaciones rectoras son ecuaciones diferenciales 


Una carga de tensión axial incrementa la flexión de una viga. 
ñ : A | d aw Y? 
La energía de una viga la indica 7 / pA dx. 
2) Ot 
ñ z dd 1] dw Y 
La energía de una viga la indica 7 | El dx. 
2) dx? 


Seleccione la respuesta más adecuada de entre las opciones dadas: 


1. 


2, 


3. 


La ecuación de frecuencia de un sistema continuo es 
a. una ecuación polinomial 

b. una ecuación trascendental 

e. una ecuación diferencial 


La cantidad de frecuencias naturales de un sistema continuo es 

a. infinita b. una Cc. finita 

Cuando la fuerza axial tiende a la carga de pandeo de Euler, la frecuencia fundamental de la viga 
alcanza 

a. el infinito b. la frecuencia de una cuerda tensa C. Cero 
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4. El valor del coeficiente de cortante de Timoshenko depende de lo siguiente: 
a. la forma de la sección transversal 
b. el tamaño de la sección transversal 
c. la longitud de la viga 


5. Un operador laplaciano está dado por 


y? 
a. 
dx dy 
h 0? ES ? 
Cal ay CO0xoy 
e z a? 
Ci == 
dx? dy? 


6. La condición límite correspondiente al extremo libre de una barra en vibración longitudinal es 
a. u(0,t) =0 


b. —(0,1)=0 


c. AE — (0,1) — u(0,1) =0 


Ox 


7. La ortogonalidad de funciones normales de vibración longitudinal de una barra está dada por 


1 
a. / U(x)U¡(x) dx =0 
0 
1 
b. / (UJU, — UU) dx =0 
0 


l 
c. / (U¡(x) + Uj(x)) dx =0 


9.5  Correlacione los elementos en las dos columnas siguientes respecto a las condiciones límite para una 
viga delgada: 


a. Momento de flexión = 0; fuerza cortante igual a la 


1. Extremo libre 
fuerza de resorte. 


2. Extremo articulado b. Deflexión = 0; pendiente = O 
3. Extremo empotrado c. Deflexión = 0; momento de flexión = 0 


4. Extremo elásticamente restringido d. Momento de flexión = 0; fuerza cortante = 0. 


9.6  Correlacione los elementos en las dos columnas con respecto a una viga uniforme: 


1.W=0 a. Momento de flexión cero 
2.W=0 b. Desplazamiento transversal cero 
3. W" = c. Fuerza cortante cero 


4.W"=0 d. Pendiente cero 
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9.7 


Correlacione los elementos en las dos columnas siguientes en relación con la ecuación de onda 
2 
ww, 


a? e 


1/2 
l.c= (2) a. Vibración longitudinal de una barra 
p 
EN 
2.0c=|= b. Vibración torsional de una flecha 
P 
GN! 
Bc=|— e. Vibración transversal de una cuerda 
p 


Problemas 


Sección 9.2 Vibración transversal de una cuerda o cable 


9.1 


9.2 


9.3 


9.4 


9.5 


Determine la velocidad de propagación de ondas en un cable de masa p = 5 kg/m cuando se estira por 
una tensión P = 4000 N. 


Un cable de acero de 2 mm de diámetro se fija entre dos puntos localizados a 2 m uno de otro. La fuerza 
de tensión en el cable es de 250 N. Determine (a) la frecuencia fundamental de vibración y (b) la velo- 
cidad de propagación de ondas en el cable. 


Un cable estirado de 2 m de longitud tiene una frecuencia fundamental de 3000 Hz. Encuentre la fre- 
cuencia del tercer modo. ¿Cómo cambian las frecuencias fundamentales y el tercer modo si la tensión 
se incrementa 20 por ciento? 


Encuentre el tiempo que requiere una onda transversal para viajar a lo largo de una línea de transmisión 
de una torre a otra que está a 300 m. Suponga el componente horizontal de la tensión en el cable como 
30000 N y la masa del cable como 2 kg/m de longitud. 


Un cable de longitud / y masa p por unidad de longitud se estira bajo una tensión P. Un extremo del 
cable está conectado a una masa m, la cual puede moverse en una ranura libre de fricción, y el otro 
extremo está sujeto a un resorte de rigidez k, como se muestra en la figura 9.23. Derive la ecuación de 
frecuencia para la vibración transversal del cable. 


NS 


Figura 9.23 


9.6 


9.7 


9.8 


9.9 


9.10* 


MN 


Figura 9.24 


9.11 


9.12 
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La cuerda de un instrumento musical está fija por ambos extremos y tiene 2 m de longitud, 0.5 mm de 
diámetro y 7800 kg/m3 de densidad. Encuentre la tensión requerida para tener una frecuencia funda- 
mental de (a) 1 Hz y (b) 5 Hz. 


Un cable de longitud / y masa p por unidad de longitud se estira bajo una tensión P. Un extremo del 
cable está fijo y el otro está conectado a un pasador, el cual puede moverse en una ranura sin fricción. 
Encuentre las frecuencias naturales de vibración del cable. 


Encuentre la solución de vibración libre de una cuerda fija por ambos extremos cuando sus condiciones 
iniciales son 


dw 2ax l 
w(x, 0) = 0, E (x, 0) = 7 con 0=x=<= 2 


dw 
Ot 


x l 
(x, 0) =20(1 ,) con SRL 


Demuestre que la constante a en las ecuaciones (9.18) y (9.19) es negativa con condiciones límite 
comunes. Sugerencia: Multiplique la ecuación (9.18) por W(x) e integre con respecto ax de 0 al. 


El cable entre dos torres de transmisión de electricidad tiene una longitud de 2000 m. Está sujeto por 
los extremos bajo una tensión P (figura 9.24). La densidad del material del cable es de 8890 kg/m$. Si 
se requiere que las primeras frecuencias naturales queden entre O y 20 Hz, determine el área de sección 
transversal necesaria y la tensión inicial. 


Si una cuerda de longitud /, fija por ambos extremos, experimenta un desplazamiento transversal inicial 
de h en x = 1/3 y luego se suelta, determine su movimiento subsiguiente. Compare las deflexiones de la 
cuerda en los instantes £ = 0, 1 (4c), 1/(3c), 1/(Qc) y 1/c considerando los primeros cuatro términos de 
la solución de la serie. 


Una cuerda de longitud / se pone a vibrar en un medio viscoso. Derive la ecuación de movimiento 
considerando la fuerza de amortiguamiento viscoso. 


*El asterisco indica un problema sin respuesta única. 
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9.13 Determine la solución de vibración libre de una cuerda fija por ambos extremos en las condiciones 
iniciales w(x, 0) = w, sen (7rx/1) y (9w/0t) (x, 0) = 0. 


9.14 Las cuerdas de una guitarra (figura 9.25) son de alambre musical de 0.05 mm de diámetro, densidad de 
peso de 76.5 kN /m3 y 207 GPa de módulo de Young. Si las longitudes de dos de las cuerdas son de 0.60 m 
y 0.65 m, determine las frecuencias naturales fundamentales de las cuerdas si la tensión en cada una es 
de 5 Xx 10%N, 


Figura 9.25 


9.15 Las fuerzas verticales y horizontales (reacciones) en las juntas A y B de un cable normal del puente 
colgante que se muestra en la figura 9.26 son F, = 2.8 X 106 N y F,= 1.1 X 106 N. Los cables son de 
acero con densidad de peso de 76.5 kN/m2. Si el diámetro efectivo del cable es de 25 cm, encuentre las 
primeras dos frecuencias naturales de vibración del cable en la dirección vertical. Mencione las suposi- 
ciones implicadas en la solución. 


AN 


Figura 9.26 Puente colgante. 


Sección 9.3 Vibración longitudinal de una barra o varilla 
9.16 Derive una ecuación para los modos principales de vibración longitudinal de una barra uniforme con 


ambos extremos libres. 


9.17 Derive la ecuación de frecuencia para la vibración longitudinal de los sistemas que se muestran en la 
figura 9.27. 
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k 
p A, E,l 
p, A, E, l 
M> 
M 
(a) (c) 
Figura 9.27 


9.18* Una barra delgada de longitud / y masa m tiene un extremo sujeto y el otro libre. ¿Qué masa M debe 
fijarse en el extremo libre para reducir 50 por ciento la frecuencia fundamental de vibración longitudinal 
con respecto a su valor en condiciones de extremo fijo y extremo libre? 


9.19 Demuestre que las funciones normales correspondientes a la vibración longitudinal de la barra que se 
muestra en la figura 9.28 son ortogonales. 


SN 


x=0 x=1l 


Figura 9.28 


9.20 Derive la ecuación de frecuencia para la vibración longitudinal de una barra escalonada que tiene dos 
áreas de sección transversal diferentes A, y A, a lo largo de las longitudes /, y l,, respectivamente. Su- 
ponga condiciones de extremo fijo y extremo libre. 


9.21 Una flecha de acero de diámetro d y longitud / tiene un extremo fijo y lleva una hélice de masa m y 
momento de inercia de masa J, en el otro (figura 9.29). Determine la frecuencia natural fundamental 
de vibración de la flecha en (a) vibración axial y (b) vibración torsional. Datos: d = 5 cm, 1 = 1 m, 
m = 100 kg, J, = 10 kg-m2. 


Hélice: masa m, momento 
de inercia de masa J¿ 


d 


Figura 9.29 
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Sección 9.4 Vibración torsional de una flecha o varilla 


9.22 Un sistema torsional se compone de una flecha con un disco de momento de inercia de masa /¿ montada 
en su centro. Si ambos extremos de la flecha están fijos, encuentre la respuesta del sistema en vibración 
torsional libre de la flecha. Suponga que el disco experimenta un desplazamiento angular inicial cero y 
una velocidad inicial de 6,. 

9.23 Halle las frecuencias naturales de vibración torsional de una flecha con sus dos extremos fijos. 

9.24 Una flecha uniforme de longitud / y rigidez torsional G.J está conectada por ambos extremos por medio 
de resortes torsionales, amortiguadores torsionales y discos con inercias, como se muestra en la figura 
9.30. Formule las condiciones límite. 

x=0 
Ka 
x=/l 
Y lor 
di E Ko 
Lo2 
177) 

Figura 9.30 

9.25  Resuelva el problema 9.23 si un extremo de la flecha está fijo y el otro libre. 

9.26 Derive la ecuación de frecuencia para la vibración torsional de una flecha uniforme con un rotor en cada 
extremo de momento de inercia de masa /¿; € lp>. 

9.27 Se aplica un par de torsión externo M(t) = My cos wt en el extremo libre de una flecha uniforme con 
un extremo fijo y el otro libre. Encuentre la vibración de estado estable de la flecha. 

9.28 Encuentre la frecuencia fundamental de vibración torsional de una flecha de 2 m de longitud y 50 mm 
de diámetro cuando ambos extremos están fijos. La densidad del material es de 7800 kg/mí y el módulo de 
rigidez es de 0.8 X 101! N/m?. 

9.29 Una flecha uniforme, soportada en x = O que gira a una velocidad angular w, se detiene de repente en 


el extremo x = 0. Si el extremo x = / está libre, determine la respuesta de desplazamiento angular sub- 
siguiente de la flecha. 


Sección 9.5 Vibración lateral de vigas 


9.30 


Calcule las tres primeras frecuencias naturales y los modos correspondientes de las vibraciones trans- 
versales de una viga uniforme de sección transversal rectangular (100 mm X 300 mm) con | =2 m, 
E = 20.5 X 1010 N/m? y p = 7.83 X 10% kg/m? en los siguientes casos: (a) cuando ambos extremos 
están simplemente apoyados; (b) cuando ambos extremos están empotrados; (c) cuando un extremo está 
empotrado y el otro libre, y (d) cuando ambos extremos están libres. Trace los modos. 


9.31 


9.32 


Problemas 9-58 


Derive una expresión para las frecuencias naturales de vibración lateral de una viga uniforme con un 
extremo fijo y el otro libre. 


Demuestre que las funciones normales de una viga uniforme, cuyos extremos están conectados por 
resortes como se muestra en la figura 9.31, son ortogonales. 


Figura 9.31 


9.33 


9.34 


9.35 


9.36 


9.37 


Derive una expresión para las frecuencias naturales de vibración transversal de una viga uniforme con 
ambos extremos simplemente apoyados. 


Derive la expresión para las frecuencias naturales de vibración lateral de una viga uniforme suspendida 
como un péndulo, sin tomar en cuenta el efecto del peso muerto. 


Encuentre el área de sección transversal (4) y el momento de inercia de área (1) de una viga de acero 
simplemente apoyada de longitud / para la cual las tres primeras frecuencias naturales quedan en el 
rango de 1500-5000 Hz. 


Una viga uniforme, con ambos extremos simplemente apoyados, vibra en su primer modo con una 
amplitud de 10 mm en su centro. Si A = 120 mm?, / = 1000 mm*, £ = 20.5 X 1010 N/m?, p = 7.83 
X 103 kg/m3 y ! = 1 m, determine el momento de flexión máximo en la viga. 


Derive la ecuación de frecuencia para la vibración transversal de una viga uniforme con ambos ex- 
tremos apoyados en resortes, como se muestra en la figura 9.32. Los resortes sólo se pueden desviar 
verticalmente, y la viga es horizontal en la posición de equilibrio. 


p, E, A,I 


S SS 
E A 
Figura 9.32 
9.38 Una viga uniforme simplemente apoyada de longitud / lleva una masa M en su centro. Suponiendo que 


M es una masa puntual, obtenga la ecuación de frecuencia del sistema. 
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9.39 Una viga uniforme con ambos extremos empotrados de longitud 2/ está simplemente apoyada en su 
punto medio. Derive la ecuación de frecuencia para la vibración transversal de la viga. 


9.40 Una viga simplemente apoyada soporta en principio una carga uniformemente distribuida de intensidad 
f7- Encuentre la respuesta de vibración de la viga si la carga se retira de repente. 


9.41 Estime la frecuencia fundamental de una viga en voladizo cuya área de sección transversal y momento 
de inercia varían como 


> 
a 
> 
== 
Il 
> 
o 
=|>- 
(q) 
m 
SS 
> 
=> 
Il 
| 
=|> 


donde x se mide con respecto al extremo libre. 


9.42 (a) Derive una expresión general para la respuesta de una viga uniforme sometida a una fuerza arbitra- 
ria. (b) Use el resultado del inciso (a) para determinar la respuesta de una viga uniforme simplemente 
apoyada bajo la fuerza armónica F, sen wt aplicada en x = a. Suponga las condiciones iniciales como 
w(x, 0) = (9w/0(x, 0) = 0. 


9.43 Derive las ecuaciones (E.5) y (E.6) del ejemplo 9.10. 
9.44 Derive las ecuaciones (E.7) y (E.8) del ejemplo 9.10. 


9.45 Demuestre que la constante a en la ecuación (9.82) es positiva en condiciones límite comunes. Sugeren- 
cia: Multiplique la ecuación (9.83) por W(x) e integre con respecto axde0 al. 


9.46 Encuentre la respuesta de una viga simplemente apoyada sujeta a una carga armónicamente variable 
distribuida. 


9.47 Una viga con ambos extremos empotrados sostiene un motor eléctrico de 100 kg de masa y velocidad 
operacional de 3000 rpm en su punto medio, como se muestra en la figura 9.33. Si el motor tiene un 
desbalance rotacional de 0.5 kg-m, determine la respuesta de estado estable de la viga. Suponga la lon- 
gitud de la viga como ! = 2 m, la sección transversal como 10 cm X 10 cm y que el material es acero. 


ISSO 


NANNY 
A A 


Figura 9.33 


9.48 Una viga en voladizo de acero de 2 cm de diámetro y 1 m de longitud se somete a una fuerza exponen- 
cialmente menguante de 100e—0-1: en el extremo libre, como se muestra en la figura 9.34. Determine 
la respuesta de estado estable de la viga. Suponga la densidad y módulo de Young como 7500 kg /m3 y 
210 X 10? N /m2, respectivamente. 
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100e “1 N 
2 cm diám. 
ae 
4 | 
- 1m >| 


Figura 9.34 


9.49 Encuentre la respuesta de estado estable de una viga en voladizo que se somete a un momento de flexión 
escalonado repentinamente aplicado de magnitud My en su extremo libre. 


9.50 Una viga en voladizo de longitud /, densidad p, módulo de Young E, área de sección transversal A y 
momento de inercia de área / soporta una masa concentrada M en su extremo libre. Derive la ecuación 
para la vibración transversal de la viga. 


9.51 Considere un carro de ferrocarril que se mueve sobre una vía como se muestra en la figura 9.35(a). 
La vía se puede modelar con una viga infinita apoyada sobre un cimiento elástico y el carro se puede 
idealizar como una carga móvil Fy(x, £) (vea la figura 9.35b). Si la rigidez del suelo por unidad 
de longitud es k, y la velocidad constante del carro es vy, demuestre que la ecuación de movimiento de 
la viga se expresa como 


w(x,t) 2w(x, £) Cn 
FEF PA E kw(x,t) = Fy(x — vot 
dx an 


Rigidez del suelo (k) 


Figura 9.35 


Indique un método para resolver la ecuación de movimiento si se supone que la carga móvil es de mag- 
nitud constante. 
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9.52 Encuentre las dos primeras frecuencias naturales de vibración en la dirección vertical del piso del puen- 
te colgante que se muestra en la figura 9.26 conforme a las siguientes suposiciones: 


1. El piso se puede considerar como una viga uniforme con apoyos simples en ambos extremos 
CyD. 


2. El piso tiene un ancho (w) de 12 m, espesor (1) de 0.75 m y peso, incluidas las vigas de soporte, de 
3000 N/m. 


3. El módulo de Young del piso es de 175 GPa. 


9.53 Una viga uniforme de longitud 2/ tiene su extremo izquierdo empotrado, sostenido por un soporte 
simple a la mitad, y el extremo derecho libre como se muestra en la figura 9.36. Derive la ecuación de 
frecuencia para determinar las frecuencias naturales de vibración de la viga continua. 


1 

4 Ly 
2 
Figura 9.36 


9.54 Una viga uniforme con ambos extremos empotrados de longitud 2/ está apoyada en una junta de pasador 
en su punto medio como se muestra en la figura 9.37. Derive la ecuación de frecuencia para determinar 
las frecuencias naturales de vibración de la viga continua. 


NOOO 


e 
E 


Figura 9.37 


9.55 El marco en forma de L que se muestra en la figura 9.38 tiene su extremo A empotrado y su extremo 
C libre. Los dos segmentos del marco AB y BC son del mismo material con secciones transversales 
cuadradas idénticas. Indique un procedimiento para determinar las frecuencias naturales de vibración 
en plano del marco tratando los dos segmentos como vigas. 


Sugerencia: Identifique las condiciones límite en A y C y las condiciones que se deben satisfacer en el 
punto B. 


» 
SOS 
e 


Figura 9.38 


Problemas 9-62 


Sección 9.6 Vibración de membranas 
9.56 Comenzando por lo básico, demuestre que la ecuación para la vibración lateral de una membrana circu- 


lar está dada por 


w low l 1 0% =p w 
arar ae Por 


9.57 Considere una membrana rectangular de lados a y b soportada a lo largo de sus bordes. (a) Derive una 
expresión para la deflexión w(x, y, £) bajo una presión arbitraria f(x, y, £). (b) Encuentre la respuesta 
cuando se aplica una presión uniformemente distribuida f, a una membrana que inicialmente está en 
reposo. 


9.58 Encuentre la solución de vibración libre y las frecuencias naturales de una membrana rectangular sujeta 
a lo largo de sus bordes. Las dimensiones de la membrana son a y ba lo largo de las direcciones x y y, 
respectivamente. 


9.59 Encuentre la respuesta de vibración libre de una membrana rectangular de lados a y b sujeta a las si- 
guientes condiciones iniciales: 


TT 
w(x, y, 0) = wp sen sen 0=<x=<a, O=<y<b 
a 


dw 
=— (x, y, 0) = 0, 0O=sx 
Ot 


IA 
ES 
o 
IA 
IA 
> 


9.60 Encuentre la respuesta de vibración libre de una membrana rectangular de lados a y b sujeta a las si- 
guientes condiciones iniciales: 


dw . TX  2Typ, 
e (x, y, 0) = vy sen— sen: 5 0O=<y=sb 
a 


Suponga que los bordes de la membrana están fijos. 


9.61 Compare las frecuencias naturales fundamentales de vibración transversal de membranas de las formas 
siguientes: (a) cuadrada; (b) circular, y (c) rectangular con lados en la relación de 2:1. Suponga que to- 
das las membranas están sujetas alrededor de sus bordes y que tienen la misma área, material y tensión. 


9.62 Utilizando la ecuación de movimiento dada en el problema 9.56, encuentre las frecuencias naturales de 
una membrana circular de radio R sujeta alrededor del límite en r = R. 


Sección 9.7 Método de Rayleigh 


9.63 Encuentre la frecuencia natural fundamental de una viga doblemente empotrada por medio de la curva 
de deflexión estática 


donde c¿ es una constante. 
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9.64 


9.65 


9.66 


9.67 


9.68 


27) 
Resuelva el problema 9.63 con la siguiente deflexión W(x) = co = cosa), donde c¿ es una 
constante. 


Encuentre la frecuencia natural fundamental de vibración de una viga uniforme de longitud / con un 
extremo empotrado y el otro simplemente apoyado. Suponga que la deflexión de la viga es la misma 
que la curva de deflexión estática bajo su propio peso. Sugerencia: La deflexión estática de una viga 
uniforme bajo su propio peso está regida por 


dW(x) 
El ——— = pgA 
dx* 


donde p es la densidad, g es la aceleración debida a la gravedad, y A es el área de la sección transversal 
de la viga. Esta ecuación se puede integrar con cualesquiera condiciones límite conocidas de la viga. 


Determine la frecuencia fundamental de una viga uniforme doblemente empotrada que soporta una 
masa M a la mitad de su longitud aplicando el método de Rayleigh. Use la curva de deflexión estática 
correspondiente a W(x). 


Aplicando el método de Rayleigh, determine la frecuencia fundamental de una viga en voladizo (empo- 
trada en x = /) cuya área de sección transversal A(x) y momento de inercia /(x) varía como A(x) = Ayx/l 
el(x) = lox/l. 


Utilizando el método de Rayleigh, halle la frecuencia fundamental para la vibración lateral de la viga 
que se muestra en la figura 9.39. La fuerza de restauración en el resorte k es proporcional a la deflexión, 
y el momento de restauración en el resorte k, es proporcional a la deflexión angular. 


Figura 9.39 
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9.70 


Con el método de Rayleigh, estime la frecuencia fundamental para la vibración lateral de una viga uni- 
forme doblemente empotrada. Suponga que la curva de deflexión es 


2Tx 
W(x) = ai = cos) 


Encuentre la frecuencia fundamental de vibración longitudinal de la barra ahusada que se muestra en la 
figura 9.40, aplicando el método de Rayleigh y el modo 


TX 
U(x) = cy sen E 
(x) = c, sen T 


Problemas 9-64 


m(x), EA(x) 


Figura 9.40 


9.71 


9.72 


La masa por unidad de longitud está dada por 


míx) = 2m0[ = ») 


y la rigidez es 


EA(x) = 25401 = ») 


Aproxime la frecuencia fundamental de una membrana rectangular soportada a lo largo de todos los 
bordes utilizando el método de Rayleigh con 


W(x, y) = eixy(x — aj(y — b). 


Sugerencia: 


P aw? Iw Y? aw? 
y = (2) (2) dx dy y T = Pp (2) dede 
2 Ox dy 2 ot 


Utilizando el método de Rayleigh determine la frecuencia natural fundamental del sistema que se mues- 
tra en la figura 9.41. 


. . . 2 
Disco, momento de inercia de masa de 5 kg-m” 


Flecha de acero, 
5 cm de diámetro 


, 


E 


Figura 9.41 
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9.73 


Estime la frecuencia fundamental de una cuerda con ambos extremos fijos, suponiendo el modo (a) 
W(x) = c¡x(1 — x) y (0) Wo) = c¡x(1 — x) + caar(1— x)?. 
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9.74 


9.75 


9.76 


9.77 


Estime la frecuencia fundamental para la vibración longitudinal de una barra uniforme empotrada en 
x =0 y libre en x = / suponiendo los modos como (a) U(x) = c¡(x/1) y (b) U() = c,(x/D) + co(x/0?. 


Una barra escalonada, empotrada en x = 0 y libre en x = 1, tiene un área de sección transversal de 2A 
para0=<x<1/3 y A para 1/3 <x=<l. Suponiendo el modo 


n= TX 3Tx 
Xx Cc¡ sen 21 F C9 Sen 21 


estime las dos primeras frecuencias naturales de vibración longitudinal. 


Resuelva el problema 9.70 utilizando el método de Rayleigh-Ritz con el modo 


U ( ) TX Tx 
Xx) = Cy Sen FC) sen 
O: 


Encuentre las dos primeras frecuencias naturales de una cuerda uniforme con ambos extremos fijos de 
densidad de masa p por unidad de longitud estirada entre x = O y x = 1 con una tensión inicial P. Su- 
ponga las funciones de deflexión 

w(x) = x(l — x) 


w(x) = EU = xy? 
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9.78 


9.79 


9.80 


9.81 


Resuelva el ejemplo 9.4 utilizando Program12.m. 


Encuentre las primeras cinco frecuencias naturales de una viga delgada doblemente empotrada utilizan- 
do Program12.m. 


Trace la respuesta dinámica de la cuerda percutida, ecuación (E.6) del ejemplo 9.1, utilizando MATLAB, 
en x = 1/2. Datos: h = 0.1 m, /= 1.0 m, c = 100 m/s. 


Escriba un programa de computadora para hallar numéricamente los modos de vigas delgadas con 
un extremo fijo y el otro simplemente apoyado, utilizando los valores conocidos de las frecuencias 
naturales. 


Proyecto de diseño 


9.82 Un vehículo de peso FF, que se desplaza a una velocidad constante sobre un puente (figura 


9.42(a)) se puede modelar con una carga concentrada que se desplaza sobre una viga sim- 
plemente apoyada como se muestra en la figura 9.42(b). La carga concentrada F¿ se puede 
considerar como una carga uniformemente distribuida a lo largo de una longitud infinitesimal 
de 2A y se puede expresar como una suma de términos seno utilizando la expansión de serie 
seno de Fourier (de la carga distribuida). Encuentre el desplazamiento transversal del puente 
como una suma de la respuesta de cada uno de los componentes de carga móviles. Suponga 
las condiciones iniciales del puente como w(x, 0) = dw/dt(x,0) = 0. 


Figura 9.42 


Proyecto de diseño 
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CAPÍTULO 10 


Medición de vibración y aplicaciones 


Físico alemán y amigo del famoso químico Robert Wilhelm Bunsen. Kirchhoff empe- 
zÓ dando clases en la Universidad de Berlín en 1848 y después se trasladó a Heidelberg 
para ocupar la cátedra de física. Ahí, en 1859, hizo su contribución más importante a la 
física, que consiste en el descubrimiento experimental y el análisis teórico de una ley 
fundamental de radiación electromagnética. Además, hizo contribuciones significati- 
vas a los circuitos eléctricos y a la teoría de la elasticidad. En 1850 publicó su impor- 
tante artículo sobre la teoría de placas, con el cual presentó por primera vez una teoría 
satisfactoria para la vibración de placas sometidas a flexión, junto con las condiciones 
límite correctas. Presentó además, un artículo sobre la vibración de barras de sección 
transversal. Se trasladó a la Universidad de Berlín en 1875 para ocupar la cátedra de 
física teórica, y publicó su famoso libro de mecánica en 1876. (Fotografía cortesía 
de Applied Mechanics Reviews). 


Gustav Robert Kirchhoff 
(1824-1887) 
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10.1 Introducción 10-2 


En algunas situaciones prácticas podría ser difícil desarrollar un modelo matemático del sistema y 
predecir sus características de vibración por medio de un estudio analítico. En tales casos podemos 
utilizar métodos experimentales para medir la respuesta de vibración del sistema ante una situación 
conocida. Esto ayuda a identificar el sistema en función de su masa, rigidez y amortiguamiento. Este 
capítulo presenta los diversos aspectos de la medición y aplicaciones de la vibración. Primero se de- 
linea el esquema básico de medición de vibración. También se describen los transductores, dispositi- 
vos que transforman variables físicas en señales eléctricas equivalentes, de igual modo los detectores 
de vibración y los instrumentos de medición de frecuencia que se utilizan para medir vibraciones. Se 
presentan los principios de trabajo de agitadores o excitadores mecánicos y electrodinámicos, que 
se utilizan para excitar una máquina o sistema a fin de estudiar sus características dinámicas. Se des- 
criben el análisis de señales, el cual determina la respuesta de un sistema sometido a una excitación 
conocida y los presenta de una forma cómoda junto con descripciones del analizador de espectros, 
el filtro pasa banda y analizadores de ancho de banda. El análisis modal experimental se ocupa de 
la determinación de frecuencias naturales, la relación de amortiguamiento y modos mediante pruebas 
de vibración. Se describen el equipamiento que se requiere, el procesamiento de señales digitales, 
el análisis de señales aleatorias, la determinación de datos modales a partir de picos observados y la 
gráfica de Nyquist, además de la determinación de modos. Se mencionan los criterios de severidad 
de vibración, las técnicas de mantenimiento de máquinas, de monitoreo de la condición de máquinas 
y los sistemas de instrumentación para el monitoreo y diagnóstico de la condición de máquinas. Con- 
cluimos con la presentación de programas MATLAB para trazar el círculo de Nyquist y la ecuación 
de aceleración. 


Objetivos de aprendizaje 


Al terminar este capítulo, usted deberá ser capaz de realizar lo siguiente: 


e Entender los diversos tipos de transductores, detectores de vibración e instrumentos de medi- 
ción de frecuencia. 


e Conocer los principios de trabajo de agitadores o excitadores mecánicos y electrodinámicos. 

e Aprender el proceso de análisis de señales. 

e Entender las técnicas de análisis modal experimentales para determinar las frecuencias natu- 
rales, la relación de amortiguamiento y los modos. 

e Conocer los diversos aspectos del monitoreo de la condición de una máquina. 


e Uso de MATLAB para trazar círculos de Nyquist e implementar los métodos de análisis 
estudiados. 


En la práctica, la medición de vibración es una actividad necesaria por las siguientes razones: 


1. Las crecientes demandas de una mayor productividad y diseño económico conducen a velo- 
cidades de operación más altas de la maquinaria! y al uso eficiente de materiales mediante 
estructuras ligeras. Estas tendencias provocan la ocurrencia de condiciones resonantes más fre- 
cuentes durante la operación de la maquinaria y reducen la confiabilidad del sistema. De ahí que 


¡De acuerdo con Eshleman, en la referencia [10.12], durante el periodo de 1940 a 1980 la velocidad promedio de las máqui- 
nas rotatorias se duplicó de 1800 a 3600 rpm. 
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la medición periódica de las características de vibración de maquinaria y estructuras llega a ser 
esencial para garantizar márgenes de seguridad adecuados. Cualquier cambio de las frecuencias 
naturales u otras características de vibración indicarán o una falla, o la necesidad de manteni- 
miento de la máquina. 

2. La medición de las frecuencias naturales de una estructura o máquina es útil al seleccionar las 
velocidades de operación de maquinaria cercana para evitar condiciones de resonancia. 

3. Las características de vibración teóricamente calculadas de una máquina o estructura pueden 
ser diferentes de los valores reales debido a las suposiciones hechas en el análisis. 

4. La medición de frecuencias de vibración y las fuerzas desarrolladas es necesaria en el diseño y 
operación de sistemas de aislamiento de vibración activos. 

5. En muchas aplicaciones se tiene que determinar la supervivencia de una estructura o máquina 
en un entorno de vibración especificado. Si la estructura o máquina es capaz de realizar la tarea 
esperada incluso después de completar una prueba en el entorno de vibración especificado, 
se espera que sobreviva a las condiciones especificadas. 

6. Por motivos de sencillez, los sistemas continuos se suelen representar de forma aproximada 
como sistemas de varios grados de libertad. Si las frecuencias naturales medidas y modos de un 
sistema continuo son comparables a las frecuencias naturales medidas y modos del modelo de 
varios grados de libertad, entonces la aproximación demostrará ser válida. 

7. La medición de las características de vibración de entrada y de salida resultantes de un sistema 
ayuda a identificar el sistema en función de su masa, rigidez y amortiguamiento. 

8. La información sobre vibraciones del suelo producidas por sismos, velocidades fluctuantes del 
viento en estructuras, variación aleatoria de olas oceánicas e irregularidades en carreteras, son 
importantes en el diseño de estructuras, máquinas, plataformas petroleras y sistemas de suspen- 
sión de vehículos. 

Esquema de medición de vibraciones. La figura 10.1 ilustra las características básicas de un 
esquema de medición de vibración. En esta figura, el movimiento (o fuerza dinámica) del cuerpo 
vibratorio se transforma en una señal eléctrica por medio de un transductor o detector de vibración. 
Por lo común, un transductor es un dispositivo que transforma los cambios de cantidades mecáni- 
cas (desplazamiento, velocidad, aceleración o fuerza) en cambios de cantidades eléctricas (voltaje 
o corriente). Como la señal de salida (voltaje o corriente) de un transductor es muy débil para ser 
registrada de forma directa, se utiliza un instrumento de conversión de señales para amplificar la 
señal al valor requerido. La salida del instrumento de conversión de señales se puede presentar en 
una pantalla de visualización para su inspección visual, capturar en una unidad de registro, o guar- 
dar en una computadora para usarla posteriormente. Los datos se pueden analizar entonces para 
determinar las características de vibración deseadas de la máquina o estructura. 

Dependiendo de la cantidad medida, un instrumento de medición de vibración se conoce como 
vibrómetro, medidor de velocidad, acelerómetro, medidor de fase o medidor de frecuencia. Si el 
instrumento está diseñado para registrar la cantidad medida, entonces el sufijo “metro” se tiene que 
reemplazar por “grafo” [10.1]. En algunas aplicaciones tenemos que hacer vibrar una máquina o 
estructura para determinar sus características de resonancia. Para esto se utilizan vibradores electro- 
dinámicos, vibradores electrohidráulicos y generadores de señales (osciladores). 


Figura 10.1 Esquema de medición de vibración básico. 


Ela Pantalla de 
Máquina Transductor Instrumento ] A iia 
e visualización, Análisis 
o estructura H==>| o detector de conversión . 
; ; . ys ES registrador o de datos 
vibratoria de vibración de señales 
computadora 
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10.2 Transductores 10-4 


Las siguientes consideraciones a menudo dictan el tipo de instrumentos de medición de vibra- 
ción que debe utilizarse en una prueba de vibración: (1) los rangos esperados de las frecuencias y 
amplitudes, (2) los tamaños de la máquina/estructura implicada, (3) las condiciones de operación de 
la máquina/equipo/estructura, y (4) el tipo de procesamiento de datos que se utilizó (visualización 
gráfica, registro gráfico o almacenamiento del registro en forma digital para procesamiento por 
computadora). 


Un transductor es un dispositivo que transforma valores de variables físicas en señales eléctricas 
equivalentes. Hay varios tipos de transductores disponibles; algunos de ellos son menos útiles que 
otros debido a su no linealidad o respuesta lenta. A continuación se analizan algunos de los trans- 
ductores que se utilizan comúnmente para medir la vibración. 


En estos transductores, un movimiento mecánico cambia la resistencia eléctrica (de un reóstato, 
un medidor de deformación o un semiconductor), lo que a su vez cambia el voltaje o corriente de 
salida. En la figura 10.2 se muestra el diagrama de un medidor de deformación de resistencia eléc- 
trica, el cual se compone de un alambre fino cuya resistencia cambia cuando se somete a una de- 
formación mecánica. Cuando el medidor de deformación se adhiere a una estructura, experimenta 
el mismo movimiento (deformación) que la estructura y por consiguiente su cambio de resistencia 
proporciona la deformación experimentada por la estructura. El alambre se coloca entre dos hojas 
de papel delgado. El medidor de deformación se pega en la superficie donde se va a medir la de- 
formación. El material más común para el alambre es una aleación de cobre-níquel conocida como 
Advance. Cuando la superficie experimenta una deformación normal (€), el medidor de deforma- 
ción también experimenta la misma deformación y el cambio, y la siguiente ecuación presenta el 
cambio resultante de su resistencia [10.6] 


A AN (10.1) 
AL/L ¡A i 
—X 
EE Alambre fino 


= A 


a > Papel delgado 
a == | 


Cemento 
Y 
Cables " Sección X-X 


eléctricos , Alambre fino 
Material (usualmente 
de respaldo de Advance) 
(papel 
delgado) 


(a) (b) 


Figura 10.2 Medidor de deformación de resistencia eléctrica. 
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donde 
K = Factor de calibración del alambre 
R = Resistencia inicial 
AR = Cambio de resistencia 
L = Longitud inicial del alambre 
AL = Cambio de longitud del alambre 
v  = Relación de Poisson del alambre 
r  = Resistividad del alambre 


Ar = Cambio de resistividad del alambre W0 para Advance 


El fabricante del medidor de deformación proporciona el valor del factor de calibración K, de ahí 
que el valor de e se puede determinar una vez que AR y R se miden como 


_AL_ AR 


€ a 
L RK 


(10.2) 

En un detector de vibración? el medidor de deformación se monta sobre un elemento elástico 
de un sistema de resorte-masa, como se muestra en la figura 10.3. La deformación en cualquier 
punto de la viga en voladizo (miembro elástico) es proporcional a la deflexión de la masa, x(t), que 
se ha de medir. Por consiguiente, la deformación indicada por el medidor de deformación se puede 
utilizar para hallar x(t). El cambio de resistencia del alambre AR se puede medir con un puente 
de Wheatstone, un circuito de potenciómetro, o un divisor de voltaje. La figura 10.4 muestra un 
puente de Wheatstone, que representa un circuito sensible a cambios mínimos de la resistencia. A 
través de los puntos a y c se aplica un voltaje V de c.d. El voltaje resultante a través de los puntos 
b y d está dado por [10.6]: 


Ri Rs ="RóRa 
(R¡ + R>)(R3 + Ra) 


(10.3) 


Inicialmente, las resistencias están balanceadas (ajustadas) de modo que el voltaje de salida E es 
cero. Por lo tanto, para balance inicial, la ecuación (10.3) entrega 


R¡R3 = RaRa (10.4) 


Cuando las resistencias (R;) cambian en pequeñas cantidades (AR), el cambio del voltaje de salida 
AE se expresa como 


AR, AR,  AR3 AR, 
AE = Vro (10.5) 
Ri R) Ra Ra 
donde 
R¡R R3R 
E Li? MEA E (10.6) 


2Cuando se utiliza un transductor junto con otros componentes que permiten el procesamiento y transmisión de la señal, el 
dispositivo se conoce como detector. 
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Medidor de 
x(t) deformación 
| Cables 
m 
Viga en 
voladizo 
F— Base 


Figura 10.3 Medidor de deformación como detector de vibración. 


o: 


Figura 10.4 Puente de Wheatstone. 


Si los cables del medidor de deformación se conectan entre los puntos a y b, R¡ = Ry, AR, = AR, 
y AR), = AR; = AR, = 0, y la ecuación (10.5) entrega 


AR¿ AE 
—— =— (10.7) 
Ro Vro 
donde R, es la resistencia inicial del medidor. Las ecuaciones (10.2) y (10.7) producen 
ARy AE 
= €K = 
Re Vro 
O 
AE = KVrge (10.8) 


Como el voltaje de salida es proporcional a la deformación, se puede calibrar para que lea la defor- 
mación de forma directa. 
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Ciertos materiales naturales y fabricados como el cuarzo, la turmalina, el sulfato de litio y la sal de 
Rochelle, generan carga eléctrica cuando se someten a deformación o esfuerzo mecánico (vea la 
figura 10.5(a)). La carga eléctrica desaparece cuando se retira la carga mecánica. Tales materiales 
reciben el nombre de piezoeléctricos y los transductores, los cuales aprovechan el efecto piezoeléc- 
trico, se conocen como transductores piezoeléctricos. La carga generada en el cristal por una fuerza 
F, está dada por 


O, = kF, = KApx (10.9) 


donde k se conoce como constante piezoeléctrica, A es el área sobre la cual actúa la fuerza F., y p, 
es la presión ejercida por F,. El voltaje de salida del cristal está dado por 


E = vtpy (10.10) 


donde v es la sensibilidad al voltaje y £ es el espesor del cristal. Los valores de constante piezoeléc- 
trica y la sensibilidad al voltaje para cuarzo son 2.25 X 10712 C/N y 0.055 volt-metro/N, respecti- 
vamente [10.6]. Estos valores son válidos sólo cuando la perpendicular a la cara más grande está a 
lo largo del eje x del cristal. La carga eléctrica desarrollada y la salida de voltaje serán diferentes si 
el trozo de cristal se corta en una dirección diferente. 

En la figura 10.5(b) se muestra un transductor piezoeléctrico común. En esta figura, una pe- 
queña masa ejerce carga sobre un cristal piezoeléctrico por la acción de un resorte. Cuando la base 
vibra, la carga ejercida por la masa sobre el cristal cambia con la aceleración, de ahí que el voltaje de 
salida generado por el cristal será proporcional a la aceleración. La ventaja principal del acelerómetro 
piezoeléctrico incluye tamaño compacto, robustez, alta sensibilidad y alto rango de frecuencia [10.5, 
10.8]. 


F, Ap; 
E 
1 
F; 
(a) 
Resorte 
Masa 

y Discos 

Cables » piezoeléctricos 
H— Base 


(b) Figura 10.5 Acelerómetro piezoeléctrico. 


| 
Ejemplo 10.1 
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Voltaje de salida de un transductor piezoeléctrico 


10.2.3 
pa 


Transductores 
electrodiná- 
micos 


Un cristal de cuarzo de 0.1 pulg de espesor se somete a una presión de 50 lb/pulg?. Determine el voltaje de 
salida si la sensibilidad al voltaje es de 0.055 V-m/N. 


Solución: Con t = 0.1 pulg = 0.00254 m, p, = 50 lb/pulg? = 344.738 N/m? y v = 0.055 V-m/N, la ecuación 
(10.10) resulta 


E = (0.055)(0.00254)(344.738) = 48.1599 volts 


Cuando un conductor eléctrico, en forma de bobina, se mueve en un campo magnético como se 
muestra en la figura 10.6, se genera un voltaje E en el conductor. El valor de £ en volts es 


E = Dl (10.11) 


donde D es la densidad de flujo magnético (teslas), l es la longitud del conductor (metros) y y es la 
velocidad del conductor con respecto al campo magnético (metros/segundo). El campo magnético 
puede ser producido por un imán permanente o un electroimán. En ocasiones la bobina se mantiene 
estacionaria y el imán es el que se mueve. Como el voltaje de salida de un transductor electro- 
magnético es proporcional a la velocidad relativa de la bobina, se suele utilizar en “detectores de 
velocidad”. La ecuación (10.11) se reescribe como 


e (10.12) 


donde F indica la fuerza (newtons) que actúa en la bobina mientras transporta una corriente (am- 
peres). La ecuación (10.12) muestra que el funcionamiento de un transductor electrodinámico se 
puede invertir. De hecho, la ecuación (10.12) constituye la base para el uso de un transductor elec- 
trodinámico como “excitador de vibración” (vea la sección 10.5.2). 


Figura 10.6 Idea básica que da origen a un transductor electrodinámico. 
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10.2.4 En la figura 10.7 se muestra el diagrama de un transductor de transformador variable lineal (LVDT, 

por sus siglas en inglés). Se compone de una bobina primaria en el centro de dos bobinas secun- 
Transductor darias en los extremos y un núcleo magnético que se puede mover libremente en el interior de las 
de bobinas en la dirección del eje (axial). Cuando se aplica un voltaje de entrada de c.a. a la bobina 
transformador Primaria, el voltaje de salida será igual a la diferencia de los voltajes inducidos en las bobinas secun- 
diferencial darias. Este voltaje de salida depende del acoplamiento magnético entre las bobinas y el núcleo, el 


variable lineal  quea su vez depende del desplazamiento axial del núcleo. Las bobinas secundarias están conectadas 

en Oposición de fase de modo que cuando el núcleo magnético está en la posición media exacta, los 
voltajes en las dos bobinas serán iguales y con desfase de 180”. Esto hace que el voltaje de salida 
del LVDT sea cero. Cuando la bobina se mueve a uno u otro lado de la posición media (cero), el 
acoplamiento magnético se incrementará en una bobina secundaria y se reducirá en la otra bobina. 
La polaridad de salida depende de la dirección del movimiento del núcleo magnético. 

El rango de desplazamiento de muchos LVDT en el mercado es desde 0.0002 cm hasta 40 cm. 
Las ventajas de un LVDT sobre otros transductores de desplazamiento incluyen la insensibilidad a 
la temperatura y la alta salida. La masa del núcleo magnético restringe el uso del LVDT para apli- 
caciones de alta frecuencia [10.4]. 

Siempre que el núcleo no se mueva muy lejos del centro de la bobina, el voltaje de salida varía 
linealmente con el desplazamiento del núcleo, como se muestra en la figura 10.8, de ahí el nombre 
de transformador diferencial variable lineal. 


E, Voltaje 
de salida 


=l 


=—— UE MY 
Desplazamiento 


j 
y | l<— Núcleo 
) 7 


PO | 
Voltaje 


Bobina 
primaria 


de entrada 


Bobinas secundarias 


Figura 10.7 Diagrama de un transductor LVDT. 


Salida de voltaje 


Desplazamiento 
O de núcleo 


Figura 10.8 Linealidad de voltaje con desplazamiento de núcleo. 
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Cuando un transformador se utiliza junto con otro dispositivo para medir vibraciones, se llama 
detector de vibración. Los detectores de vibración comúnmente utilizados se conocen como instru- 
mentos sísmicos. Un instrumento sísmico se compone de un sistema de masa-resorte-amortiguador 
montado en el cuerpo vibratorio, como se muestra en la figura 10.9. Entonces el movimiento vi- 
bratorio se mide determinando el desplazamiento de la masa con respecto a la base en la cual está 
montada. 

El instrumento se compone de una masa m, un resorte k y un amortiguador c dentro de una 
jaula, la que se sujeta al cuerpo vibratorio. Con esta disposición los extremos inferiores del resorte 
y el amortiguador hidráulico tendrán el mismo movimiento que la jaula (el cual se va a medir, y) y 
su vibración excita la masa suspendida y la pone en movimiento. Entonces el desplazamiento de la 
masa con respecto a la jaula z = x — y, donde x denota el desplazamiento vertical de la masa sus- 
pendida, se puede medir si fijamos una aguja en la masa y una escala en la jaula, como se muestra 
en la figura 10.9.3 

Se supone que cuerpo vibratorio tiene movimiento armónico: 


y(1) = Y sen wt (10.13) 
La ecuación de movimiento de la masa m se escribe como 
mx +c(x= y) +k(x-y)=0 (10.14) 
Definiendo el desplazamiento relativo z como 
Z=Xx—y (10.15) 
La ecuación (10.14) se escribe como 
mz + cz + kz = —my (10.16) 
Las ecuaciones (10.13) y (10.16) conducen a 


mí + ci + kz = mo”Y sen wt (10.17) 


y() 


NX 
PTTTTTTTTTTTTTT 


y Figura 10.9 Instrumento sísmico. 


3 La salida del instrumento que se muestra en la figura 10.9 es el movimiento mecánico relativo de la masa, indicado por la 
aguja y la escala graduada en la jaula. Por conveniencia y para operación de alta velocidad, el transductor a veces convierte 
el movimiento en una señal eléctrica. 
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Esta ecuación es idéntica a la ecuación (3.75); por consiguiente la solución de estado estable 
está dado por 


z(t) = Z sen (ot — q) (10.18) 


donde Z y y están dados por (vea las ecuaciones (3.76) y (3.77): 


Z LA ER (10.19) 
[((k — mr? + AR (1 ro + (2er JP 
ye cw E 2£r 

$ = tan ¡6 a 2) = tan 6 => 5 (10.20) 

(D 
r= (10.21) 

On 

y 

C 

¿= (10.22) 
2m0, 


Las variaciones de Z y q con respecto a r se muestran en las figuras 10.10 y 10.11. Como se verá 
más adelante, el rango útil de las frecuencias, indicado en la figura 10.10, determina el tipo de 


instrumento. 
10.3.1 Un vibrómetro o un sismógrafo son instrumentos que miden el desplazamiento de un cuerpo vi- 
bratorio. En la figura 10.10 se observa que Z/Y Y 1 cuando w/w, = 3 (rango II). Por lo tanto, el 
Vibrómetro desplazamiento relativo entre la masa y la base (detectado por el transductor) es en esencia el mis- 


mo que el desplazamiento de la base. Para un análisis exacto, consideramos la ecuación (10.19). 
Observamos que 


z(t) = Y sen(wt — q) (10.23) 


(09) 
Rango para —+ o. Rango para 
acelerómetro vibrómetro 


Figura 10.10 Respuesta de un instrumento de medición de vibración. 
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Ejemplo 10.2 
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si 
E) 


r 


(a =p ee 


= 1 (10.24) 


Una comparación de la ecuación (10.23) con y(t) = Y sen wt muestra que z(t) proporciona directa- 
mente el movimiento y(t) excepto el retraso de fase p. Se ve que el retraso de fase es igual a 180” 
para £ = 0. Por lo tanto el desplazamiento registrado z(£) se retrasa con respecto al desplazamiento 
que se está midiendo y(t) por un instante 1? = H/w. Este retraso no es importante si el desplaza- 
miento de la base y(1) consta de un solo componente armónico. 

Como r = w/a, tiene que ser grande y el valor de w es fijo, la frecuencia natural w, = Vk/m 
del sistema de masa-resorte-amortiguador debe ser baja. Esto significa que la masa debe ser grande 
y el resorte debe tener una rigidez baja. Esto da por resultado un instrumento voluminoso, el cual no 
es deseable en muchas aplicaciones. En la práctica, quizás el vibrómetro no tenga un valor grande de 
r y por consiguiente es posible que el valor de Z no sea exactamente igual a Y. En tal caso, el valor 
verdadero de Y se puede calcular con la ecuación (10.19), como se indica en el siguiente ejemplo. 


Amplitud determinada con un vibrómetro 


Un vibrómetro con una frecuencia natural de 4 rad/s y £ = 0.2 se fija en una estructura que experimenta un 
movimiento armónico. Si la diferencia entre los valores máximo y mínimo registrados es de 8 mm, encuentre 
la amplitud de movimiento de la estructura vibratoria cuando su frecuencia es de 40 rad/s. 


Solución: La amplitud del movimiento registrado Z es de 4 mm. Para £ = 0.2, w = 40.0 rad/s y w, = 4 rad/s, 
r = 10.0, la ecuación (10.19) da 


y (10y? 
cds (1 — 102)? + (2(0.2)(10))2]2 cd 


Por lo tanto, la amplitud de vibración de la estructura es Y = Z/1.0093 = 3.9631 mm. 
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10.3.2 
PE 


Acelerómetro 


Un acelerómetro es un instrumento que mide la aceleración de un cuerpo vibratorio (vea la figura 
10.12) Los acelerómetros se utilizan ampliamente para medir vibración [10.7] e incluso registrar 
sismos. A partir del registro del acelerómetro, la velocidad y los desplazamientos se obtienen por 
integración. Las ecuaciones (10.18) y (10.19) producen 


1 
[A = y + (re 


—2()a? = [—Y w? sen(wt — d)) (10.25) 


Esto demuestra que si 


1 
=1 (10.26) 
[(1=4+ Ente 

la ecuación (10.25) se escribe como 
—2(1)w? = —Ya? sen(wt — e) (10.27) 
Comparando la ecuación (10.27) con y(t) = — Ya? sen wt, vemos que el término 2(1)w? da la 
aceleración y, excepto el retraso de fase ¿. Por tanto, se puede hacer que el instrumento registre 
(proporcione) directamente el valor de y= —2(Va?. El tiempo con el cual el registro se retrasa 


con respecto a la aceleración es 1' = b/w. Si y consta de un solo componente, el retraso no será de 
importancia. 

El valor de la expresión del lado izquierdo de la ecuación (10.26) se muestra trazado en la 
figura 10.13. Se ve que el lado izquierdo de la ecuación (10.26) queda entre 0.96 y 1.04 en el ran- 
go 0 <= r <= 0.6, si el valor de Z queda entre 0.65 y 0.7. Como r es pequeña, la frecuencia natural 
del instrumento tiene que ser grande comparada con la frecuencia de vibración que se va a medir. 
Por la relación w, = Wk/m vemos que la masa tiene que ser pequeña y el resorte debe tener un 
valor grande de k (es decir, un resorte corto), de modo que el instrumento será de tamaño pequeño. 
Por su pequeño tamaño y alta sensibilidad, en mediciones de vibración se prefieren los acelerómetros. 
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Figura 10.12 Acelerómetros. (Cortesía de Bruel and 
Kjaer Instruments, Inc., Marlborough, MA.). 
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0 01 02 03 04 0.5 0.6 0.7 0.8 0.9 Figura 10.13 Variación del lado izquierdo 
—= 5r de la ecuación (10.26) con r. 


En la práctica, es posible que la ecuación (10.26) no se satisfaga con exactitud; en tales casos se 
puede utilizar la cantidad 


1 
[1 = y + (re 


para hallar el valor correcto de la aceleración medida, como se ilustra en el siguiente ejemplo. 


Diseño de un acelerómetro 


Un acelerómetro tiene una masa suspendida de 0.01 kg con frecuencia natural amortiguada de vibración de 
150 Hz. Cuando se monta en un motor que experimenta una aceleración de 1 g a una velocidad de operación 
de 6000 rpm, el instrumento registra la aceleración como 9.5 m/s?, Encuentre la constante de amortiguamiento 
y la rigidez de resorte del acelerómetro. 


Solución: La relación de las aceleraciones medidas con la verdadera está dada por 


1 Val did E 
AA E O E.) 
[(1 = r?? + (2gry?]2 Valor verdadero 9.81 
la cual se escribe como 
[1 — 12? + (2£ry?] = (1/0.9684)? = 1.0663 (E2) 


La velocidad de operación del motor resulta 


6000(27) 
w= a = 628.32 rad/s 


La frecuencia natural amortiguada de vibración del acelerómetro es 


wa = VW 1 =— (o, = 150(277) = 942.48 rad/s 
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10.3.3 
A] 


Velómetro 


Por lo tanto 


A w r 628.32 0.6667 (E3) 

vi a/i-2o vi-2 92% : Ñ 
La ecuación (E.3) da por resultado 

r =0.6661 /1 -— o  51r?=0.4444(1 — ¿?) (E4) 


La sustitución de la ecuación (E.4) en la ecuación (E.2) conduce a una ecuación cuadrática en ¿2 como 


1.5801¿* — 2.2714£? + 0.7576 =0 (E.S) 


La solución de la ecuación (E.5) da 


¿2 = 0.5260, 0.9115 


¿ = 0.7253, 0.9547 


Seleccionando £ = 0.7253 arbitrariamente, la frecuencia natural no amortiguada del acelerómetro se deter- 
mina como 


w 942.48 
o, = E = 1368.8889 rad/s 


wWi-¿ 1/1- 0.7253? 


Como w, = Vk/m, tenemos 


k = mw? = (0.01)(1368.8889)? = 18738.5628 N/m 


La constante de amortiguamiento se determina a partir de 


c = 2mo,£ = 2(0.01)(1368.8889)(0.7253) = 19.8571 N-s/m 


Un velómetro mide la velocidad de un cuerpo vibratorio. La ecuación (10.13) proporciona la velo- 
cidad del cuerpo vibratorio 


y(t) = wY cos wt (10.28) 
y la ecuación (10.18) entrega 


r2wY 


(1-4 + (26 


z(1) = 1/2 cos(wí — () (10.29) 


| | 
Ejemplo 10.4 
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Si 
r = 1 (10.30) 
[(1=+ +27 
entonces 
z(t) = Y cos(wt — q) (10.31) 


Comparando las ecuaciones (10.28) y (10.31) se ve que, con excepción de la diferencia de fase «, 
z(t) da directamente y(1), siempre que la ecuación (10.30) sea verdadera. Para satisfacer la ecua- 
ción (10.30), r debe ser muy grande. En caso de que la ecuación (10.30) no se satisfaga, entonces 
la velocidad del cuerpo vibratorio se puede calcular con la ecuación (10.29). 


Diseño de un velómetro 


Diseñe un velómetro si el error máximo se tiene que limitar a 1 por ciento de la velocidad verdadera. La fre- 
cuencia natural del velómetro tiene que ser de 80 Hz y la masa suspendida de 0.05 kg. 


Solución: La ecuación (10.29) proporciona la relación (R) de las velocidades registrada y verdadera: 


r Velocidad registrada 


R= E.l 
(1 - y + (ar? Velocidad verdadera En 


El valor máximo de (E.1) ocurre cuando (vea la ecuación (3.82)) 


1 
r=r*t= (E.2) 


wy1- 22 


La sustitución de la ecuación (E.2) en la (E.1) resulta 


G=22) 
dl ea) 


la cual se simplifica como 


=R (E3) 


Para un error de 1 por ciento, R = 1.01 0 0.99, y la ecuación (E.3) conduce a 


(*— E +0.245075 = 0 (E4) 


(== (+0.255075 = 0 (ES) 
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10.3.4 
| 


Distorsión 
de fase 


De la ecuación (E.5) resultan raíces imaginarias y de la ecuación (E.4) 


¿? = 0.570178, 0.429821 


¿ = 0.755101, 0.655607 


Seleccionamos el valor £ = 0.755101 arbitrariamente. La rigidez del resorte se puede encontrar como 


k = mw? = 0.05(502.656)? = 12633.1527 N/m 


dado que 


wm, = 80(27r) = 502.656 rad/s 


La constante de amortiguamiento se determina a partir de 


c = 2£w,m = 2(0.755101)(502.656)(0.05) = 37.9556 N-s/m 


Como lo muestra la ecuación (10.18), todos los instrumentos de medición de vibración presentan 
retraso de fase. De este modo, la respuesta o salida del instrumento se retrasa con respecto al mo- 
vimiento o entrada que mide. El ángulo de fase dividido entre la frecuencia w da el retraso. El retra- 
so no es importante si medimos un solo componente armónico. Pero, de vez en cuando, la vibración 
que se va a medir no es armónica, sino que se compone de la suma de dos o más componentes 
armónicos. En ese caso, la gráfica registrada no da una imagen precisa de la vibración porque los 
diferentes armónicos se pueden amplificar en diferentes cantidades y sus desplazamientos de fase 
también pueden ser diferentes. La distorsión de la forma de onda de la señal registrada se conoce 
como distorsión de fase O error de desplazamiento de fase. Para ilustrar la naturaleza del error 
de desplazamiento de fase, consideramos una señal de vibración de la forma que se muestra en la 
figura 10.14(a) [10.10]: 


y(t) = a, sen wt + az sen 3wt (10.32) 


Sea el desplazamiento de fase de 90” para el primer armónico y de 180” para el tercer armónico de la 
ecuación (10.32). Los retrasos correspondientes son 1; = 0,/w = 90” y t, = 0,/(Gw) = 180" /(30). 
La señal de salida se muestra en la figura 10.14(b). Se ve que la señal de salida es muy diferente de la 
señal de entrada debido a la distorsión de fase. 

Como un caso general, sea la onda compleja que se está midiendo la dada por la suma de varios 
armónicos como 


y(t) = a, sen wtf + a, sen 2w1 + -** (10.33) 


Si el desplazamiento se mide con un vibrómetro, una ecuación similar a la ecuación (10.18) da su 
respuesta a cada componente de la serie, de modo que la salida del vibrómetro es 


z(t) = a, sen(wt — p¡) + az sen(2w1t — a) +:*: (10.34) 
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Figura 10.14 Error de desplazamiento de fase. 


donde 


109) 
tan $, = ———5G j=12,... (10.35) 


Como w/o, es grande para este instrumento, en la figura 10.11 vemos que $1, j= 1,2, ..., y la 
ecuación (10.34) se escribe como 


z(t) = — [a] senor + az sen2wt ++**] = —y(1) (10.36) 


Por lo tanto, el registro de salida será simplemente opuesto al movimiento que se está midiendo. 
Esto es importante y es fácil de corregir. 
Aplicando un razonamiento similar, podemos demostrar, en el caso de un velómetro, que 


z(1) = =y(1) (10.37) 


para una señal de entrada compuesta de varios armónicos. A continuación consideramos la distorsión 
de fase para un acelerómetro. Sea la curva de aceleración que se va a medir, la cual será expresada 
utilizando la ecuación (10.33), como 


y(1) = — aja? sen ot — a2(2w)? sen 2wt — +: (10.38) 
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La respuesta o salida del instrumento a cada componente se determina como en la ecuación (10.34), 
y por lo tanto 


Z(t) = —aya? sen(wt — $) — ar(20) sen(2wt — d,) =+** (10.39) 
donde los retrasos de fase « son diferentes con diferentes componentes de la serie en la ecuación 


(10.39). Como el retraso de fase Q varía casi linealmente de 0” con r =0a 90” conr = 1 con 
¿ = 0.7 (vea la figura 10.11), podemos expresar f como 


ób=ar=a—= Bo (10.40) 
On 
donde a y B = a/w, son constantes. El retraso es 
AS (10.41) 
w w 


Esto demuestra que el retraso del acelerómetro es independiente de la frecuencia de cualquier 
componente siempre que la frecuencia quede en el intervalo O < r <= 1. Como cada componente de 
la señal tiene el mismo periodo de retraso o retraso de fase, tenemos, de acuerdo con la ecuación 
(10.39), 


—w%(t) = — aya? sen(wí — wB) — a7(2w)? sen (2w1 — 208) = :** 


= — aya” sen w7 — ar(20w)? sen2wr — ++: (10.42) 


donde 7 = £ — f. Observe que la ecuación (10.42) asume que O < r <= 1, es decir, incluso la fre- 
cuencia más alta implicada, nw, es menor que w,,. Esto puede no ser cierto en la práctica. Afortu- 
nadamente, no ocurre distorsión de fase significativa en la señal de salida, aun cuando algunas de 
las frecuencias más altas sean más grandes que w,,. La razón es que, por lo común, únicamente los 
primeros componentes son importantes para representar incluso una forma de onda compleja; las 
amplitudes de los armónicos más altos son pequeñas y contribuyen muy poco a la forma de onda 
total. Por lo tanto, el registro de salida del acelerómetro representa una aceleración medida razona- 
blemente verdadera [10.7, 10.11]. 


10.4 


La mayoría de los instrumentos de medición de frecuencia son del tipo mecánico y se basan en el 
principio de resonancia. En los párrafos siguientes se analizan dos clases: el tacómetro de Fullarton 
y el tacómetro de Frahm. 


Instrumento de una sola lengiieta, o tacómetro de Fullarton. Este instrumento se compone de 
una lengiieta en voladizo de longitud variable con una masa unida a uno de sus extremos. El otro 
extremo de la lengúeta está sujeto, y su longitud libre se puede cambiar por medio de un mecanismo 
de tornillo (vea la figura 10.15(a)). Como cada longitud de la lengiieta corresponde a una diferen- 
te frecuencia natural, la lengúeta se marca a lo largo de su longitud en función de su frecuencia 
natural. En la práctica, el extremo sujeto de la lengiieta se presiona contra el cuerpo vibratorio, y 
se manipula el mecanismo de tornillo para modificar su longitud libre hasta que el extremo libre 
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Figura 10.15 Instrumentos de medición de frecuencia. 


muestra la amplitud más grande de vibración. En ese instante, la frecuencia de excitación es igual 
a la frecuencia natural de la lengúeta en voladizo; se puede leer directamente desde la lengúeta. 


Instrumento de múltiples lengijetas o tacómetro de Frahm. Este instrumento de compone de 
varias lengietas en voladizo con pequeñas masas en sus extremos libres (vea la figura 10.15(b)). 
Cada lengiieta tiene una frecuencia natural diferente y está marcada como corresponde. Con varias 
lengúetas es posible cubrir un amplio rango de frecuencias. Cuando el instrumento se instala en un 
cuerpo vibratorio, la lengúeta cuya frecuencia natural se aproxima más a la frecuencia desconocida 
del cuerpo vibra con la amplitud más grande. La frecuencia del cuerpo vibratorio se determina 
a partir de la frecuencia conocida de la lengiieta vibratoria. 


Estroboscopio. Un estroboscopio es un instrumento que produce pulsos luminosos de forma in- 
termitente. La frecuencia a la cual se producen los pulsos luminosos se puede modificar y leer 
con el instrumento. Cuando se observa un punto específico de un objeto rotatorio (vibratorio) con 
el estroboscopio, parecerá estacionario sólo cuando la frecuencia de la luz pulsante se iguale a la 
velocidad del objeto rotatorio (vibratorio). La ventaja principal del estroboscopio es que no hace 
contacto con el cuerpo rotatorio (vibratorio). Debido a la persistencia de la visión, la frecuencia 
más baja que se puede medir con un estroboscopio es aproximadamente de 15 Hz. La figura 10.16 
muestra un estroboscopio común. 


Figura 10.16 Estroboscopio. (Cortesía de 
Bruel and Kjaer Instruments, Inc., Marlbo- 
rough, MA.). 
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Los excitadores de vibración O agitadores se pueden utilizar en varias aplicaciones, como en la 
determinación de las características dinámicas de máquinas y estructuras y en pruebas de fatiga de 
materiales. Los excitadores de vibración pueden ser de tipo mecánico, electromagnético, electrodi- 
námico o hidráulico. En esta sección se describen los principios de funcionamiento de excitadores 
mecánicos y electromagnéticos. 


Como se indica en la sección 1.10 (figura 1.46), se puede utilizar un mecanismo de yugo escocés 
para producir vibraciones armónicas. La manivela del mecanismo puede ser accionada por un mo- 
tor de velocidad constante, o por uno de velocidad variable. Cuando se requiere que una estructura 
vibre, la fuerza armónica se puede aplicar bien como una fuerza de inercia, como se muestra en la 
figura 10.17(a), o como una fuerza de resorte elástico, como se muestra en la figura 10.17(b). Por 


lo común estos vibradores se utilizan para frecuencias menores que 30 Hz y cargas menores que 
700 N [10.1]. 
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Figura 10.17 Vibración de una estructura por medio de (a) una fuerza de inercia; (b) una fuerza 
de resorte elástico. 
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F(t) = 2mRa? cos wt 
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Figura 10.18 Excitación producida por una fuerza desbalanceada. 


El desbalance creado por dos masas que giran a la misma velocidad en direcciones opuestas 
(vea la figura 10.18) se puede utilizar como un excitador mecánico. Este tipo de agitador se puede 
utilizar para generar cargas relativamente grandes entre 250 y 25000 N. Si las dos masas, cada una 
de magnitud m, giran a una velocidad angular w en un radio R, la fuerza vertical F(t) generada es 
resultado de 


F(t) = 2mRa? cos wt (10.43) 


Los componentes horizontales de las dos masas de cancelan, de ahí que la fuerza horizontal resul- 
tante sea cero. La fuerza F(£) se aplicará a la estructura donde esté instalado el excitador. 


El diagrama de un agitador electrodinámico, también conocido como excitador electromagnético, 
se muestra en la figura 10.19(a). Como se indicó en la sección 10.2,3, el agitador electrodinámico se 
puede considerar como lo opuesto a un transductor electrodinámico. Cuando pasa corriente a través 
de una bobina colocada en un campo magnético, se produce una fuerza F (Newtons) proporcional 
a la corriente / (amperes) y la intensidad de flujo magnético (teslas), la cual acelera el componente 
colocado en la mesa agitadora: 


F = DI (10.44) 


donde / es la longitud de la bobina (en metros). El campo magnético es producido por un imán 
permanente en agitadores pequeños en tanto que en agitadores grandes se utiliza un electroimán. La 
magnitud de la aceleración de la mesa o componente depende de la corriente máxima y las masas 
del componente y el elemento móvil del agitador. Si la corriente que fluye a través de la bobina va- 
ría armónicamente con el tiempo (corriente c.a.), la fuerza producida también varía armónicamente. 
Por otra parte, si se utiliza corriente directa para energizar la bobina, se genera una fuerza constante 
en la mesa excitadora. Se pueden utilizar excitadores electrodinámicos junto con una inercia o un 
resorte como en el caso de las figuras 10.17(a) y (b) para poner a vibrar la estructura. 
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Figura 10.19 (a) Agitador electrodinámico. (b) Características de resonancia 
típicas de un excitador electrodinámico. 


Como la bobina y el elemento móvil deben tener un movimiento lineal, se suspenden de un 
soporte flexible (de rigidez vertical muy pequeña) como se muestra en la figura 10.19(a). De este 
modo, el excitador electromagnético tiene dos frecuencias naturales: una que corresponde a la fre- 
cuencia natural del soporte flexible, y la otra que corresponde a la frecuencia natural del elemento 
móvil, la cual puede llegar a ser muy grande. Estas dos frecuencias resonantes se muestran en la 
figura 10.19(b). El rango de frecuencia de operación del excitador queda entra estas dos frecuencias 
resonantes, como se indica en la figura 10.19(b) [10.7]. 

Los excitadores electromagnéticos se utilizan para generar fuerzas hasta de 30000 N, despla- 
zamientos hasta de 25 mm y frecuencias en el rango de 5 a 20 kHz [10.1]. En la figura 10.20 se 
muestra un excitador electrodinámico práctico. 
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Figura10.20 Excitador con un cabezal de uso general. 
(Cortesía de Bruel and Kjaer Instruments, Inc., Marlbo- 
rough, MA.). 


En el análisis de señales determinamos la respuesta de un sistema sometido a una excitación cono- 
cida y lo presentamos en una forma conveniente. Suele suceder que con el tiempo la respuesta de un 
sistema no proporcione mucha información útil. Sin embargo, la respuesta de frecuencia mostrará 
una o más frecuencias separadas en torno a las cuales se concentra la energía. Como por lo común 
se conocen las características dinámicas de los componentes individuales del sistema, podemos 
relacionar los distintos componentes de frecuencia (de la respuesta de frecuencia) con componentes 
específicos [10.3]. 

Por ejemplo, el cronograma de la aceleración de la estructura de una máquina sometida a una vi- 
bración excesiva podría ser como aparece en la figura 10.21(a). Esta figura no se puede utilizar para 
identificar la causa de la vibración. Si el cronograma de la aceleración se cambia al dominio de la 
frecuencia, el espectro de frecuencia resultante podría aparecer como se muestra en la figura 10.21(b) 
donde, para ser más específicos, la energía se muestra concentrada alrededor de 25 Hz. Esta frecuen- 
cia se puede relacionar fácilmente con, por ejemplo, la velocidad de rotación de un motor particular. 
Por lo tanto, el espectro de aceleración muestra una fuerte evidencia de que el motor podría ser el 
causante de la vibración. Si el motor está provocando vibraciones excesivas, el cambio del motor 
o de su velocidad de funcionamiento podría evitar la resonancia y por consiguiente el problema de 
vibraciones excesivas. 


Se pueden utilizar analizadores de espectro o de frecuencia para analizar señales. Estos dispositivos 
analizan una señal en el dominio de la frecuencia separando la energía de la señal en varias bandas 
de frecuencia. La separación de la energía de la señal en bandas de frecuencia se realiza por medio de 
un conjunto de filtros. Los analizadores se suelen clasificar según el tipo de filtro empleado. Por 
ejemplo, si se utiliza un filtro de banda octava, el analizador de espectro se conoce como analizador 
de banda octava. 
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Figura 10.21 Historial de la aceleración. 


Recientemente los analizadores digitales se han hecho muy populares para el análisis de seña- 
les en tiempo real. En un análisis de frecuencia en tiempo real, la señal se analiza de forma continua 
en todas las bandas de frecuencia. De este modo, el proceso de cálculo no debe llevarse más tiempo 
que el de reunir los datos de las señales. Los analizadores en tiempo real son especialmente útiles 
para monitorear la salud de la maquinaria, puesto que se puede observar un cambio en el espectro 
de ruido o de vibración al mismo tiempo que ocurre un cambio en la máquina. Hay dos tipos de 
procedimientos de análisis de tiempo real: el método de filtración digital, y el método rápido de la 
transformada de Fourier (FFT, por sus siglas en inglés) [10.13]. 

El método de filtración digital es más adecuado para el análisis de ancho de banda de porcenta- 
je constante, el método FFT para el análisis de ancho de banda constante. Antes de que considere- 
mos la diferencia entre los dos métodos, primero analizamos el componente básico de un analizador 
de espectro, es decir, el filtro pasabanda. 


Un filtro pasabanda es un circuito que permite el paso de componentes de frecuencia de una señal 
dentro de una banda de frecuencia y rechaza todos los demás componentes de frecuencia de la 
señal. Un filtro se puede construir, por ejemplo, con resistores, inductores y capacitores. La figura 
10.22 ilustra las características de respuesta de un filtro cuyas frecuencias de corte baja y alta son 
Ff, y f, respectivamente. Un filtro práctico tendrá una característica de respuesta que se desvía del 
rectángulo ideal, como se muestra por medio de la línea continua en la figura 10.22. Para un buen 
filtro pasabanda, las fluctuaciones dentro de la banda serán mínimas y las pendientes de las faldas 
del filtro serán empinadas para mantener el ancho de banda cerca del valor ideal, B = f, — f. 
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Para un filtro práctico, las frecuencias f, y f, a las cuales la respuesta ocurre a 3 dB* por debajo de 
su respuesta pasabanda media se conocen como frecuencias de corte. 

Hay dos tipos de filtros pasabanda que se utilizan en el análisis de señales: el filtro de ancho 
de banda de porcentaje constante y el filtro de ancho de banda constante. Para un filtro de ancho de 
banda de porcentaje constante la relación del ancho de banda a la frecuencia central (sintonizada) 
(f, — f/f. es una constante. Los filtros de una octava, de media octava y de un tercio de octava, 
son ejemplos de filtros de ancho de banda de porcentaje constante. La tabla 10.1 muestra algunos 
de los límites de corte y frecuencias centrales de bandas de una octava que se usan en el análisis de 
señales. Para un filtro de ancho de banda constante, el ancho de banda, f,, — f¡, es independiente 
de la frecuencia central (sintonizada), f... 


Respuesta (dB) 


Ideal 


Práctica 


Falda de filtro 


HRS Vita Fa Frecuencia (Hz) 
Figura 10.22 Respuesta de un filtro. 


Tabla 10.1 
Límite de corte bajo (Hz) 5.63 11.2 22.4 44.7 89.2 178 355 709 1410 


Frecuencia central (Hz) 8.0 16.0 31.5 63.0 125 250 500 1000 2000 


Límite de corte alto (Hz) 11.2 22.4 44.7 89.2 178 355 709 1410 2820 


4 Un decibel (dB) de una cantidad (como potencia, P) se define como 


P 
Cantidad en dB = 10 e) 


ref 


donde P es la potencia y P,, es un valor de referencia de la potencia. 


5 Una octava es el intervalo entre dos frecuencias cualesquiera (f, — f¡), cuya relación de frecuencia (f, /f¡), es 2. Se dice que 
dos frecuencias f, y f, están separadas por varias octavas N cuando 


£ _ 


AT ay o N (en octavas) = log) (2) 
Á 


Í 


donde N puede ser un entero o una fracción. Si N = 1, tenemos una octava; si N= 1/3 tenemos un tercio de octava, etcétera. 
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La diferencia principal entre los analizadores de ancho de banda de porcentaje constante y ancho 
de banda constante radica en el detalle proporcionado por los varios anchos de banda. Los filtros de 
una octava de banda, cuya frecuencia de corte alta es dos veces la frecuencia de corte baja, dan 
por resultado un análisis menos detallado (demasiado basto) para la vibración y ruido prácticos 
encontrados en máquinas. El filtro de media octava proporciona el doble de información pero re- 
quiere el doble de tiempo para obtener los datos. Se puede utilizar un analizador de espectros con 
un conjunto de filtros de una octava y un tercio de octava para analizar ruido (señal). Cada filtro 
se sintoniza a una frecuencia central diferente para abarcar todo el rango de frecuencia de interés. 
Como la frecuencia de corte baja de un filtro es igual a la frecuencia de corte alta del filtro anterior, 
la característica de filtro compuesto aparecerá como se muestra en la figura 10.23. La figura 10.24 
muestra un analizador de frecuencia digital de una octava y fracción de octava en tiempo real. Se 
utiliza un analizador de ancho de banda constante para obtener un análisis más detallado que en 
el caso de un analizador de ancho de banda de porcentaje constante, sobre todo en el rango de alta 
frecuencia de la señal. Cuando el filtro de ancho de banda constante se utiliza con una frecuencia 
central de variación continua, se conoce como analizador de onda o heterodino. Los analizadores 
heterodinos están disponibles con anchos de banda constantes que van de uno a varios cientos de 
hertz. En la figura 10.25 se muestra un analizador heterodino práctico. 
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Figura 10.23 Característica de respuesta de un conjunto típico de filtros de una octava. 


Figura 10.24 Analizador de frecuen- 
cia digital de una octava y fracción de 
octava. (Cortesía de Bruel and Kjaer 
Instruments, Inc., Marlborough, MA.). 
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Figura 10.25 Analizador heterodino (Cortesía de Bruel 
and Kjaer Instruments, Inc., Marlborough, MA.). 


La prueba dinámica de máquinas (estructuras) implica la determinación de su deformación a una 
frecuencia crítica. Esto se puede hacer aplicando los dos métodos siguientes [10.3]. 


En este método, la deflexión dinámica forzada se mide en la frecuencia de estado estable (opera- 
ción) del sistema. Para efectuar la medición se monta un acelerómetro en algún punto de la máquina 
(estructura) como referencia, y se coloca otro acelerómetro móvil en varios puntos y diferentes 
direcciones si es necesario. Luego se miden las magnitudes y las diferencias de fase entre los ace- 
lerómetros móviles y de referencia en todos los puntos en operación de estado estable del sistema. 
Trazando estas mediciones podemos hallar cómo se mueven las diversas partes de la máquina (es- 
tructura) una respecto de la otra, e incluso de manera absoluta. 

La deflexión medida es válida sólo para las fuerzas y/o frecuencia asociadas con las condi- 
ciones de operación; como tal, no podemos obtener información sobre otras deflexiones bajo otras 
fuerzas y/o frecuencias. Sin embargo, la deflexión medida puede ser bastante útil. Por ejemplo, si 
una parte o ubicación particular experimenta una deflexión excesiva, podemos reforzar dicha parte 
o ubicación. Esto, de hecho, incrementa la frecuencia natural más allá del rango de frecuencia ope- 
racional del sistema. 


Como cualquier respuesta dinámica de una máquina (estructura) se puede obtener como una com- 
binación de sus modos, el conocimiento de los modos, las frecuencias modales y las relaciones de 
amortiguamiento modales constituyen una descripción dinámica completa de la máquina (estructu- 
ra). En la siguiente sección se describe el procedimiento de análisis modal experimental. 
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El análisis modal experimental, también conocido como análisis modal o prueba modal, se refiere 
a la determinación de frecuencias naturales, relaciones de amortiguamiento y modos por medio de 
una prueba de vibración. Hay dos ideas básicas implicadas: 


1. Cuando una estructura, máquina o cualquier sistema es excitado, su respuesta presenta un pico 
agudo en resonancia cuando la frecuencia forzada es igual a su frecuencia natural si el amorti- 
guamiento no es grande. 

2. La fase de la respuesta cambia 180” cuando la frecuencia forzada cruza la frecuencia natural de 
la estructura o máquina, y la fase será de 90” en resonancia. 


La medición de vibración requiere el siguiente equipo: 


1. Un excitador o fuente de vibración para aplicar una fuerza de entrada conocida a la estructura o 
máquina. 

2. Un transductor para convertir el movimiento físico de la estructura o máquina en una señal 
eléctrica. 

3. Un amplificador de acondicionamiento de señal para hacer las características del transductor 
compatibles con la electrónica de entrada del sistema de adquisición de datos digital. 

4. Un analizador para realizar las tareas de procesamiento de señales y análisis modal mediante un 

programa de computadora apropiado. 


Excitador. El excitador puede ser un agitador electromagnético o un martillo de impacto. Como 
se explica en la sección 10.5.2, el agitador electromagnético es capaz de proporcionar grandes fuer- 
Zas de entrada para que la respuesta sea fácil de medir. Además, la salida del agitador es fácil de 
controlar si es de tipo electromagnético. Por lo común, la señal de excitación es del tipo de barrido 
senoidal o aleatoria. En la entrada de barrido senoidal se aplica una fuerza armónica de magnitud 
F a varias frecuencias discretas a lo largo de un rango de frecuencia específico de interés. A cada 
frecuencia separada se hace que la estructura o máquina alcance un estado estable antes de que se 
midan la magnitud y fase de la respuesta. Si el agitador se fija en la estructura o máquina que se está 
probando, la masa del agitador influirá en respuesta medida (lo cual se conoce como efecto de car- 
ga de masa). Como tal, se tiene que tener cuidado para minimizar el efecto de la masa del agitador. 
Por lo general el agitador se fija en la estructura o máquina por medio de una varilla corta, llamada 
larguero, para aislarlo, reducir la masa agregada y aplicar la fuerza a la estructura o máquina a lo 
largo de la dirección axial del larguero. Esto permite controlar la dirección de la fuerza aplicada a 
la estructura o máquina. 

El martillo de impacto es un martillo con un transductor de fuerza incorporado en su cabeza 
como se indica en los ejemplos 4.7 y 4.8. El martillo de impacto se puede utilizar para golpear o 
impactar la estructura o máquina que se está probando para producir un amplio rango de frecuen- 
cias sin provocar el problema de carga de masa. La fuerza de impacto producida por el martillo de 
impacto, la cual es casi proporcional a la masa de la cabeza del martillo y la velocidad de impacto, 
se pueden determinar con el transductor de fuerza insertado en la cabeza del martillo. Como se 
muestra en la sección 6.15, la respuesta de la estructura o máquina a un impulso se compone de 
excitaciones a cada una de las frecuencias naturales de la estructura o máquina. 

Aun cuando el martillo de impacto es sencillo, portátil, económico y mucho más fácil de uti- 
lizar que un agitador, a menudo no es capaz de impartir suficiente energía para obtener señales de 
respuesta adecuadas en el rango de frecuencia de interés. También es difícil controlar la dirección 
de la fuerza aplicada con un martillo de impacto. En la figura 10.26 se muestra una respuesta de 
frecuencia típica de una estructura o máquina obtenida con un martillo de impacto. La forma 
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de la respuesta de frecuencia depende de la masa y rigidez tanto del martillo como de la estructura 
o máquina. El rango útil de excitación de frecuencia suele estar limitado por una frecuencia de corte 
w,, lo cual implica que la estructura o máquina no recibió suficiente energía para excitar modos más 
allá de w,.. El valor de w, se suele considerar como la frecuencia donde la amplitud de la respuesta 
de frecuencia se reduce en 10 a 20 dB de su valor máximo. 


Transductor. Entre los transductores, los piezoeléctricos son los más populares (vea la sección 
10.2.2). Se puede diseñar un transductor piezoeléctrico para generar señales proporcionales a la 
fuerza o a la aceleración. En un acelerómetro, el material piezoeléctrico actúa como un resorte 
rígido que hace que el transductor tenga una frecuencia resonante o natural. Por lo común, la fre- 
cuencia máxima medible de un acelerómetro es una fracción de su frecuencia natural. También se 
pueden utilizar medidores de deformación para medir la respuesta de vibración de una estructura o 
máquina, como se vio en la sección 10.2.1. 


Acondicionador de señales. Como la impedancia de salida de un transductor no es adecuada para 
entrada directa al equipo de análisis de señales, se utilizan acondicionadores de señales, en forma de 
amplificadores de carga o voltaje, para igualar y amplificar las señales antes de analizarlas. 


Analizador. Después de acondicionar la señal de respuesta, se envía a un analizador para su pro- 
cesamiento. Un tipo que comúnmente se utiliza es el analizador de transformada rápida de Fourier 
(FFT, por sus siglas en inglés). Tal analizador recibe señales de voltaje analógicas (que repre- 
sentan desplazamiento, velocidad, aceleración, deformación o fuerza) desde un amplificador de 
acondicionamiento de señales, filtro, o digitalizador para realizar cálculos. Calcula los espectros 
de frecuencia discretos de señales individuales así como los espectros cruzados entre las señales de 
entrada y las diferentes señales de salida. Las señales analizadas se pueden utilizar para determinar 
las frecuencias naturales, relaciones de amortiguamiento y modos en forma numérica o gráfica. 
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Figura 10.26 Respuesta de frecuencia de un impulso creado por un martillo de impacto. 
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Figura 10.27 Análisis modal experimental. 


El montaje general para el análisis modal experimental de un sistema estructural o mecánico 
se muestra en la figura 10.27. Observe que todo el equipo se tiene que calibrar antes de usarlo. Por 
ejemplo, en el análisis de esfuerzo experimental se utiliza con más frecuencia un martillo de impac- 
to por la sencilla razón de es que es más cómodo y rápido de utilizar que un agitador. Un martillo de 
impacto se compone de un transductor de fuerza o celda de carga incorporada en la cabeza (o punta) 
del martillo. El transductor de fuerza se tiene que calibrar dinámicamente siempre que se cambian 
la cabeza o la punta. Asimismo, los transductores, junto con los acondicionadores de señales, se 
deben calibrar con respecto a magnitud y fase a lo largo del rango de frecuencia de interés. 


El analizador convierte las señales analógicas en el dominio del tiempo, x(1), en datos digitales en 
el dominio de frecuencia por medio de relaciones de la serie de Fourier, dadas por las ecuaciones 
(1.97) a (1.99), para facilitar el cálculo digital. De este modo el analizador acepta las señales de sali- 
da analógicas de acelerómetros o transductores de fuerza, x(1), y calcula los coeficientes espectrales 
de estas señales ay, a, y b, utilizando las ecuaciones (1.97) a (1.99) en el dominio de frecuencia. 
El proceso de convertir señales analógicas en datos digitales se indica en la figura 10.28 para dos 
señales representativas. En la figura 10.28, x(t) denota la señal analógica y x, = x(t;) representa el 
registro digital correspondiente, donde t, indica el valor de tiempo ¿-ésimo discreto. Un convertidor 
analógico a digital (A/D) realiza este proceso, el cual es parte de un analizador digital. Si se reúnen 
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x(1) a 
0 0 
1] (01 0, 
x(1) pa 
0 0 
l 0 0% 4 4d0w 
(a) (b) 


Figura 10.28 Representación de señales en diferentes formas: (a) Señales en el dominio del tiempo. 
(b) Señales en el dominio de la frecuencia. (c) Registros digitales de x(2). 


N muestras de x(1) como valores de tiempo discretos, f;, se pueden utilizar los datos [x,(t;), xa(t;), ..., 
Xp(t;)] para obtener la forma discreta de la transformada de Fourier como 


a NA 2rrit; 21111 
x= xx) ==> + S(4,cos - + b¡sen ,) j=1,2,...,N (10.45) 
2 4 7 T 


donde las ecuaciones 10.46 a 10.48 proporcionan los coeficientes espectrales digitales ay, a; y b; 
(vea las ecuaciones (1.97) a (1.99). 


1 N 

a=>>»x; (10.46) 
NA 
IN 2rrit; 

a; = N 2 0 n (10.47) 
IN 2111; 

b; = 20 sen > (10.48) 


con la cantidad de muestras N igual a la misma potencia de 2 (como 256, 512 o 1024) el cual está 
fijo para un analizador dado. Las ecuaciones (10.46) a (10.48) indican N ecuaciones algebraicas 
para cada una de las N muestras. Las ecuaciones se pueden expresar en forma matricial como 


X = [4]á (10.49) 


donde X = (x;, x, --:Xyy)7 es el vector de las muestras, d = (ay, aj, a, -- ay/2D1b, “+ by, es el 
E a Loa 27111; 
vector de coeficientes espectrales y [A] es la matriz compuesta de los coeficientes cos . y 
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2rrit; 
as de las ecuaciones (10.46)-(10.48). El contenido de frecuencia de la señal o respuesta del 


sen 
sistema se determina a partir de la solución 


d= [A] IX (10.50) 


donde [4]7! se calcula de forma eficiente si el analizador utiliza la transformada de Fourier (FFT). 
Los datos de entrada y salida medidos por los transductores en general contienen algún compo- 
nente o ruido aleatorio que dificulta el análisis de los datos de una manera determinística. Incluso, 
en algunos casos se utiliza excitación aleatoria en pruebas de vibración. Por lo tanto, el análisis de 
señales aleatorias se hace necesario en pruebas de vibración. Si x(£) es una señal aleatoria, como se 
muestra en la figura 10.29, su promedio o media, indicados como x, se define como6 


T 
_ 21 
x(t) = A ' x(£) dt (10.51) 
la que, para una señal digital, se expresa como 
1 Y 
x= lím — t; 10.52 
% os N e 5) ( ) 


Correspondiente a cualquier señal aleatoria y(t), siempre podemos definir una nueva variable x(t) 
como x(t) = y(t) — y(£), de modo que el valor medio de x(t) es cero. Por consiguiente, sin pérdida 
de generalidad, podemos suponer que la señal x(1) tenga una media de cero y definir el valor de la 
raíz cuadrada de la media de los cuadrados o varianza de x(1) indicada por x2(1), como 


T 
(1) = lím =l (6) de (10.53) 
0 
la que, para una señal digital con N muestras de x(£) en £ = y, £,, ..., fyy, Se puede expresar como 
= lím 130 (10.54) 


n—o00 NE 


x(t) 


Figura 10.29 Una señal aleatoria, x(1). 


6 En el capítulo 14 (en inglés) se analizan con detalle las señales aleatorias (procesos) y vibraciones aleatorias. 
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El valor de la raíz cuadrada de la media de los cuadrados (RCM) de x(1) es 


xecm = VE (10.55) 


La función de autocorrelación de una señal aleatoria x(t), indicada como R(1), mide la velocidad con 
la cual la señal cambia en el dominio del tiempo y se define como 


T 

1 

Ró) == _lím Al x(r)x(r + £) dr (10.56) 
T—=00 T 0 


la cual, para una señal digital, se escribe como 


1 N—n 
R(n, At) = SN as (10.57) 
j=0 


N=nÉf 


donde N es la cantidad de muestras, At es el intervalo de muestreo y n es un parámetro ajustable 
que controla cuántos puntos se utilizan en el cálculo. Se ve que R(0) denota el valor de la media al 
cuadrado x2, de x(1). La función de autocorrelación se puede utilizar para identificar la presencia 
de componentes periódicos (ocultos) en una señal aleatoria. Si x(1) es puramente aleatoria, entonces 
R(t) >0 a medida que T — 00. Sin embargo, si x(1) es periódica o tiene un componente perió- 
dico, entonces R(1) también será periódica. 

La densidad espectral de potencia (DEP) de una señal aleatoria x(f), expresada como Síw), 
mide la velocidad con la cual la señal cambia en el dominio de la frecuencia y se define como la 
transformada de Fourier de R(?): 


1 0.0) 
So) =—| R(De*” dr (10.58) 
27 J-% 
la cual, en forma digital, se expresa como 
S(Ao) Luto) P (10.59) 
w) = E 
N At 


donde |x(w)? representa la magnitud de la transformada de Fourier de los datos muestreados de 
x(t). Las definiciones de autocorrelación y funciones de DEP se pueden ampliar para dos señales 
diferentes, como una señal de desplazamiento x(£) y una señal de fuerza aplicada f(£). Esto conduce 
a la función de correlación cruzada, Rigt1) y la DEP cruzada S,¡ (0): 


T 
Riplt) = ym 7 x(T)f(7 + 1) dí (10.60) 
—=00 0 
Sip(0) = nl Rip[rje " dí (10.61) 


Las ecuaciones (10.60) y (10.61) permiten determinar las funciones de transferencia de la estruc- 
tura o máquina que se está probando. En la ecuación (10.60), si a f(T + 1) la reemplaza x(T + 1), 
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Frecuencia (w) 


coherencia, B(w) 


Función de 


Figura 10.30 Típica función de coherencia. 


obtenemos R,.(t), la cual al utilizarla en la ecuación (10.61) conduce a S,.,(w). La función de res- 
puesta de frecuencia, HA(iw), está relacionada con las funciones DEP como sigue 


Six(w) = |H(iw) 128 py(w0) (10.62) 
Spx(w) = H(iw)S sp(w) (10.63) 
Sil) = A(iw)Syf(w) (10.64) 


con f(t) y x(t) que indican la entrada de fuerza aleatoria y la respuesta de salida resultante, respecti- 
vamente. La función S,.(w), dada por la ecuación (10.62), contiene información sobre la magnitud 
de la función de transferencia del sistema (estructura o máquina), mientras que las funciones S, (0) 
y S,,(w), dadas por las ecuaciones (10.63) y (10.64), contienen información tanto sobre magnitud 
como sobre fase. En pruebas de vibración, el analizador de espectro primero calcula las diferentes 
funciones de densidad espectrales a partir de los resultados de salida del transductor, y luego calcula 
la función de respuesta de frecuencia H(iw) del sistema con las ecuaciones (10.63) y (10.64). 


Función de coherencia. Una función, conocida como función de coherencia (8), se define como 
una medida del ruido presente en las señales como 


(Sra) /Sirlo)y — ISirto)P 
Blo) Lal Sy (0)5(0) po 


Observe que si las lecturas de x y f son ruidos puros, entonces f£ = 0, y si las lecturas de x y fno 
están contaminadas en absoluto con ruido, entonces f£ = 1. La gráfica de una función de coherencia 
típica se muestra en la figura 10.30. Por lo general, 8 = 1 cerca de la frecuencia natural del sistema 
porque las señales son grandes y menos influenciadas por el ruido. 


La función de respuesta de frecuencia, H(iw), calculada a partir de la ecuación (10.63) o (10.64), 
se puede utilizar para determinar las frecuencias naturales, las relaciones de amortiguamiento y 
los modos correspondientes a todos los picos resonantes observados en la gráfica de H(iw). Sea 
la gráfica de la función de respuesta de frecuencia como se muestra en la figura 10.31, con sus cua- 
tro picos o resonancias que sugieren que el sistema que se está probando se puede modelar como 
un sistema de cuatro grados de libertad. En ocasiones se hace difícil asignar el número de grados 
de libertad al sistema, en especial cuando la separación entre los picos resonantes es mínima en la 
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< |< |< >| > 


Figura 10.31 Gráfica de la función de respuesta de frecuencia de una estructura o máquina, obtenida 
mediante la ecuación (10.63) o (10.64). 


gráfica de H(iw), la cual se puede trazar aplicando una fuerza armónica de frecuencia ajustable 
en un punto específico de la estructura o máquina, midiendo la respuesta (por ejemplo, desplaza- 
miento) en otro punto y hallando el valor de la función de respuesta de frecuencia con la ecuación 
(10.63) o (10.64). La gráfica de H(iw), semejante a la figura 10.31, se puede trazar si se hallan los 
valores de H(iw) a varias frecuencias de la fuerza armónica aplicada. 

Un método simple de hallar los datos modales implica el uso de un método de un solo grado de 
libertad. En este método, la gráfica de H(iw) se divide en varios rangos de frecuencia, con un pico 
en cada rango, como se muestra en la figura 10.31. Cada rango de frecuencia dividido se considera 
entonces como la función de respuesta de frecuencia de un sistema de un solo grado de libertad. Esto 
implica que la función de respuesta de frecuencia en cada rango de frecuencia está dominada por 
ese modo específico único. Como se observó en la sección 3.4, un pico indica un punto de resonan- 
cia que corresponde a un ángulo de fase de 90”. Por lo tanto, las frecuencias resonantes se pueden 
identificar como los picos en la gráfica de H(iw), lo cual se puede confirmar de una observación 
de los valores del ángulo de fase de 90” en cada uno de los picos. La relación de amortiguamiento 
correspondiente al pico j, con frecuencia resonante «,, en la figura 10.31 indica la relación de amor- 
tiguamiento modal ¿;. Esta relación se puede hallar utilizando la ecuación (3.45), como 


od 0 
Ea E, (10.66) 


donde > y w”, conocidos como puntos de mediana potencia, quedan a ambos lados de la fre- 


cuencia resonante 0; Y satisfacen la relación 


lia) | = lio?) = 252 (10.67) 
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Observe que «w; en realidad representa la frecuencia natural amortiguada del sistema que se está 
probando. Sin embargo, cuando el amortiguamiento es pequeño, w; se puede considerar aproxima- 
damente igual a la frecuencia natural no amortiguada del sistema. Cuando el sistema que se está 
probando se representa como un sistema de k grados de libertad (k = 4 para el sistema correspon- 
diente a la figura 10.31), cada pico observado en la gráfica de H(iw) se supone que es un sistema 
de un solo grado de libertad y las k frecuencias resonantes (picos) así como las relaciones de amor- 
tiguamiento correspondientes, se determinan repitiendo el procedimiento anterior (y aplicando la 


ecuación (10.66)) k veces. 


Determinación de la relación de amortiguamiento con el diagrama de Bode 


Las gráficas que muestran la variación de la magnitud de la respuesta y su ángulo de fase con la frecuencia 
de un sistema de un solo grado de libertad, como se indica en la figura 3.11, proporcionan la respuesta de 
frecuencia del sistema. En lugar de ocuparse directamente de las curvas de magnitud, si se utilizan los logarit- 
mos de las relaciones de magnitud (en decibeles), las curvas resultantes se conocen como diagramas de Bode. 
Encuentre la frecuencia natural y la relación de amortiguamiento de un sistema cuyo diagrama de Bode se 
muestra en la figura 10.32. 


Solución: La frecuencia natural, que corresponde aproximadamente a la respuesta pico del sistema es de 10 Hz 
y la respuesta pico es de —35 bB. Los puntos de mediana potencia corresponden a las frecuencias w; y w,, donde 
la amplitud de la respuesta es igual a 0.707 veces la respuesta pico. Según la figura 10.32, los puntos de mediana 
potencia se pueden identificar como w, = 9.6 Hz y w, = 10.5 Hz; por lo tanto la relación de amortiguamiento 
se determina aplicando la ecuación (10.66) como 


0 — 01 10.5 — 9.6 


S = = 0.04 
s 20, 2(10.0) Rea 


Receptancia (dB, ref. 1 m/N) 


100 A PO 
5 6 7 8 9 10 NX 11 12 13 14 15 
w 96 w 105 
Frecuencia (Hz) Figura 10.32 Diagrama de Bode. 


El procedimiento descrito en esta sección para hallar los parámetros modales es básicamente un método 
visual. En la siguiente sección se presenta un método más sistemático basado en la computadora que el anali- 
zador puede ejecutar mediante una programación adecuada. 
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De acuerdo con este método, también se supone que un modo único domina en las proximidades 
de su frecuencia natural en la función de respuesta de frecuencia. Cuando se trazan las partes real e 
imaginaria de la función de respuesta de frecuencia de un sistema de un solo grado de libertad (da- 
das por la ecuación (3.54)) a lo largo de los ejes horizontal y vertical de una gráfica para un rango 
de frecuencias, la gráfica resultante será un círculo, conocido como círculo de Nyquist o gráfica de 
Nyquist. La función de respuesta de frecuencia, dada por la ecuación (3.54), se escribe como 


1 


a(iw) = =u + lv 10.68 
2 1 — 1? + 2ér ed 
donde 

w 
r=— (10.69) 

0 

Ñ 1 - 

u= Parte real de a(iw) = (10.70) 


=P aer 


—2£r 
(1-94 437 


v = Parte imaginaria de (1w) = (10.71) 


Durante la prueba de vibración, el analizador tiene valores de la frecuencia de control w y los 
valores calculados correspondientes de u = Re (a) y v = Im(a) a partir de los datos medidos. La 
gráfica entre u y v se parece a un círculo con valores grandes de amortiguamiento (Z), mientras que 
cada vez más asume la forma de un círculo a medida que el amortiguamiento se hace más y más 
pequeño, como se muestra en la figura 10.33. 


30 


(a) Relación de amortiguamiento grande (b) Relación de amortiguamiento pequeña 


Figura 10.33 Círculo de Nyquist. 
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Propiedades del círculo de Nyquist. Para identificar las propiedades del círculo de Nyquist, pri- 
mero observamos que los valores grandes de u y v ocurren cerca de la resonancia, r = 1. En esa 
región, podemos reemplazar 1 — 7? en las ecuaciones (10.70) y (10.71) como 


l=r?=(1+r)(1-r)=2(1=r) y 2¿r = 2£ 
de modo que 
e Sl (10.72) 
A | 
Ñ a =É 
v = Im (a) (10.73) 


Es fácil de verificar que u y v, dadas por las ecuaciones (10.72) y (10.73), satisfacen la relación 


3 1 e 
el) Aci 


Loa na z 1 a 
la cual indica la ecuación de un círculo con su centro en (u =0v=- 41) y radio 32 Los puntos 


á : 1 
de mediana potencia ocurren enr = 1 = £, lo cual corresponde a u = +37 y y = sE Estos puntos se 


encuentran en los dos extremos del diámetro horizontal del círculo, donde el punto u alcanza su 
magnitud máxima. 

Estas observaciones se pueden utilizar para hallar w (r = 1) y £. Una vez que los valores 
medidos de la función de respuesta de frecuencia H(w) están disponibles (con la magnitud de 
la fuerza aplicada fija) para un rango de frecuencias de control w, en lugar de buscar el pico en la 
gráfica de H(iw) contra w, podemos construir la gráfica de Nyquist de Re (H(iw)) contra Im (H(iw)) 
siguiendo el método de los mínimos cuadrados para ajustarse a un círculo. Este proceso también 
promedia los errores experimentales. La intersección del círculo con el eje imaginario negativo 
corresponderá entonces a H(iw,,). La diferencia de las frecuencias en los dos puntos diametrales 
horizontales proporciona el ancho de banda (w% — «wD), con el cual / se puede hallar como 


fe ES - ad 
20, 


10.8.7 Para determinar los modos con una prueba de vibración, tenemos que expresar las ecuaciones de 
movimiento del sistema de varios grados de libertad en coordenadas modales [10.18]. Para esto, 

Medición primero consideramos un sistema no amortiguado. 

de modos 


Sistema de varios grados de libertad no amortiguado. Las ecuaciones de movimiento de un sis- 
tema de varios grados de libertad no amortiguado en coordenadas físicas son 


5 


[m]x + [k]% = (10.75) 
Para vibración armónica libre, la ecuación (10.75)se escribe como 


[[k] — o? [m] )5, = 0 (10.76) 
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donde w, es la frecuencia natural ¡-ésima y y; es el modo correspondiente. Las relaciones de orto- 
1 xd 
gonalidad para los modos se expresan como 


[Y[m][Y] = diag[M] = [MM] (10.77) 
[Y (4](v] = diag[x] = [MK] (10.78) 
donde [Y]es la matriz modal que contiene los modos Y;, Ya, ..., Yyy como columnas (N indica los 


grados de libertad del sistema, que también son iguales a la cantidad de frecuencias naturales o 
picos medidos), M, y K, son los elementos de diag [M] y diag [K], también llamados masa modal y 
rigidez modal, respectivamente, correspondientes al modo i, por lo que 


w==— (10.79) 


Cuando las funciones forzadas son armónicas, f (1) = Fei“? con i=vV —1, la ecuación (10.75) 
produce 


2(1) = Xeiot= [[x] — «2 [m]] "Feio!= [a(c) ]Fero! (10.80) 


donde [a(w)] recibe el nombre de función de respuesta de frecuencia o matriz de receptancia del 
sistema. Utilizando las relaciones de ortogonalidad de las ecuaciones (10.77) y (10.78), [a(w)] se 
expresa como 


[Y]* (10.81) 


Un elemento individual de la matriz [a(w)] situado en la fila p y columna q indica la respuesta ar- 
mónica de una coordenada, X,, originada por una fuerza armónica aplicada en otra coordenada, F, 
(sin ningunas otras fuerzas), y se escribe como 


sii. 
Apio) = [010 va E, 


con F;=0;j=1,2,..., N;j%q 


(10.82) 


.. . e — . . . z FA 
donde ( y;) j indica el componente ¡-ésimo del modo y;. Si la matriz modal [Y] se normaliza aún más 
(se reescala o normaliza en cuanto a masa) como 


[0] = [642 -$y] = YM] (10.83) 
la forma de los modos, $1, ba, 1d n no cambiará, pero la ecuación (10.82) se escribe como 
(e) 
plo) = 2 (10.84) 


2 
i=1 0 = 0 
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Sistema de varios grados de libertad amortiguado. Las ecuaciones de movimiento de un siste- 
ma amortiguado de varios grados de libertad en coordenadas físicas son 


[m]x + [c]% + [£Jx = f (10.85) 


Para simplificar, supongamos un amortiguamiento proporcional, de modo que la matriz de amorti- 
guamiento [c] se exprese como 


[c] = a[k] + b[m] (10.86) 


donde a y b son constantes. Entonces los modos no amortiguados del sistema, y; y p;, diagonalizan 
no sólo las matrices de masa y rigidez, como se indica en las ecuaciones (10.77) y (10.78), sino 
también la matriz de amortiguamiento: 


[YF[c][Y] = diag [C] = [NC] (10.87) 


Por lo tanto, los modos del sistema amortiguado no cambiarán como los del sistema no amorti- 
guado, pero las frecuencias naturales sí lo harán y por lo común se vuelven complejas. Cuando se 
supone que el vector Í es armónico en la ecuación (10.85), la función de respuesta de frecuencia o 
receptancia se deriva como 


N . 
Aya) = [a(w)),, = Y , - (10.88) 
i=1 K; — 00 M; + 10C; 


Cuando se utilizan modos normalizados en cuanto a masa (vea la ecuación 10.83), a (w)se vuelve 


Pg 
N $; p $; 
Apg(o) = Y, (old) (10.89) 


2 a? — w + 2100 


donde £;,es la relación de amortiguamiento en el modo i. 

Como se indicó antes, el elemento de la matriz [o(w)] en la fila p y columna q, E, (O) = [a(w)] lei 
indica la función de transferencia entre el desplazamiento o respuesta en el punto p(X,) y la fuerza 
de entrada en el punto q(F,) del sistema que se está probando (con todas las demás fuerzas iguales 


X» 
a cero). Como esta función de transferencia indica la relación An está dada por H,(0). Por lo tanto 
q 


Apg(W) = Apy(w) (10.90) 


Si los picos o frecuencias resonantes (naturales) del sistema están bien separados, entonces el tér- 
mino correspondiente al pico particular (pico ¡-ésimo) domina a los demás términos en la suma de 
ecuación (10.88) o (10.89). Sustituyendo w = w, en la ecuación (10.89), obtenemos 


(5,)p($1), 
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0) 
(6), (6), 
lay (0;)| 0 |H,g(00;) e a > 
0) 
(5), (5), == 24,071 Hp (0) | (10.91) 


Se ve que la ecuación (10.91) permite calcular el valor absoluto de (9,) o b:)4 con los valores 
medidos de la frecuencia natural (cw;), la relación de amortiguamiento (£;) y la función de trans- 
ferencia Bo, 
la gráfica de fase H,,(w;). Como sólo hay N componentes independientes desconocidos de pp; en 


(w;)| en el pico ¡. Para determinar el signo del elemento ($,) »($;) q» Se puede utilizar 


los N2 elementos de la matriz ($) (6,),) = ES Pg se requieren N mediciones de [H),(c0))| 
para determinar el modo $: que corresponde a la frecuencia modal w,. Esto se puede lograr midien- 
do el desplazamiento o respuesta del sistema en el punto q primero con entrada en el punto 1, luego 
en el punto 2, ..., y por último en el punto N. 
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La mayoría de las máquinas producen bajos niveles de vibración cuando están diseñadas apropiada- 
mente. Durante su operación, las máquinas se someten a fatiga, desgaste, deformación y asentamien- 
to de los cimientos. Estos efectos incrementan las holguras entre partes en contacto, desalineaciones 
en flechas, principio de grietas en sus piezas y desbalances en rotores, todo lo cual aumenta el nivel 
de vibración, con lo que se provocan cargas dinámicas adicionales en los rodamientos. Conforme 
pasa el tiempo, los niveles de vibración siguen aumentando y acaban provocando fallas o descom- 
posturas de la máquina. Los tipos comunes de fallas o condiciones de operación que conducen a 
niveles aumentados de vibración en máquinas incluyen flechas deflexionadas o excéntricas, com- 
ponentes desalineados o desbalanceados, rodamientos o engranes defectuosos, propulsores con 
aspas defectuosas, y partes mecánicas flojas. 


Las gráficas de severidad de vibración, dadas por estándares como ISO 2372, pueden servir de 
guía para determinar la condición de una máquina. En la mayoría de los casos, el valor de la raíz 
cuadrada de la media de los cuadrados (RCM) de la velocidad vibratoria de la máquina se compa- 
ra contra los criterios establecidos por los estándares. Aunque es muy sencillo implementar este 
procedimiento, la señal de velocidad total utilizada para comparación quizá no proporcione una 
advertencia suficiente del daño inminente de la máquina. 


La duración de una máquina sigue la clásica curva de la tina de baño que se muestra en la figura 

10.34. Como la falla de una máquina en general se caracteriza por un incremento de la vibración 

y/o nivel de ruido, el nivel de vibración también sigue la forma de la misma curva de la tina de 

baño. El nivel de vibración se reduce durante el periodo inicial de aflojamiento, luego se incrementa 

muy lentamente durante el periodo normal de operación debido al desgaste normal, y al final se 

incrementa rápidamente debido al desgaste excesivo o descompostura en el periodo de desgaste. 
Se pueden utilizar tres tipos de esquemas de mantenimiento en la práctica: 
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Figura 10.34 Curva de la tina de baño de la duración de una máquina. 


1. Mantenimiento por descompostura. Se permite que la máquina falle, momento en el cual 
la máquina descompuesta es reemplazada por una nueva. Esta estrategia se puede utilizar si la 
máquina no es cara de reemplazar y la descompostura no provoca otros daños. De lo contrario, 
el costo de la producción perdida, los riesgos de seguridad y el daño adicional provocado a otras 
máquinas hacen que este esquema sea inaceptable. 

2. Mantenimiento preventivo. El mantenimiento se realiza a intervalos fijos como cada 3000 horas 
de operación, o una vez al año. Por lo común, los intervalos de mantenimiento se determinan 
estadísticamente por la experiencia pasada. Aunque este método reduce la probabilidad de des- 
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Figura 10.35 Mantenimiento basado en la condición. 
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composturas inesperadas, se ha visto que no es económico. La detención para mantenimiento 
implica no sólo tiempo de producción perdido sino también un alto riesgo de introducir imper- 
fecciones debido a errores humanos. Además, la probabilidad de falla del componente de una 
máquina no se puede reducir reemplazándolo con uno nuevo durante el periodo de desgaste 
normal. 

3. Mantenimiento basado en la condición. Las reparaciones generales realizadas a intervalos fijos 
son reemplazadas por mantenimientos a intervalos fijos que permiten observar con regularidad 
los cambios de la condición de operación de la máquina. Por lo tanto, se puede detectar el inicio 
de las condiciones de falla y seguir de cerca sus desarrollos. Los niveles de vibración medidos 
se pueden extrapolar para predecir cuándo los niveles de vibración alcanzarán valores inacep- 
tables y cuándo se deberá dar servicio a la máquina. Por consiguiente, este esquema también se 
conoce como mantenimiento predictivo. En este método los costos de mantenimiento se redu- 
cen en gran medida debido a las pocas fallas catastróficas, a una mejor utilización de las partes 
de repuesto y a la eliminación del mantenimiento preventivo innecesario. El nivel de vibración 
(y por consiguiente la probabilidad de falla) de la máquina debido al mantenimiento basado en 
la condición sigue la forma indicada en la figura 10.35. 


Se pueden aplicar varios métodos para monitorear la condición de una máquina, como se indica en 
la figura 10.36. Los métodos auditivos y visuales son las formas básicas de técnicas de monitoreo 
en las cuales un técnico calificado, que conoce a fondo las máquinas, puede identificar una falla 
con sólo escuchar los sonidos u observar las grandes amplitudes de vibración producidas por una 
máquina averiada. En ocasiones se utiliza un micrófono o un estroboscopio para escuchar el ruido 
de la máquina. Incluso se utilizan dispositivos desde lupas hasta estroboscopios para monitorear 
visualmente la condición de una máquina. Se puede utilizar corriente y voltaje para el monitoreo de 
la condición de máquinas eléctricas como grandes generadores y motores. 

En el método de monitoreo de variables operativas, también conocido como monitoreo de des- 
empeño o de ciclo de trabajo, el desempeño de una máquina se observa con respecto a su funcio- 
namiento deseado. Cualquier desviación del desempeño deseado indica un mal funcionamiento de 
la máquina. El monitoreo de temperatura implica medir la temperatura operacional o superficial 
de una máquina. Este método se puede considerar como una clase de método de variables operativas. 
Un rápido incremento de la temperatura de un componente, que ocurre principalmente por desgaste, 
es una indicación de un mal funcionamiento, como un lubricante inadecuado en las chumaceras. El 
monitoreo de temperatura utiliza dispositivos como pirómetros, termopares, termografía y termóme- 
tros de resistencia. En algunos casos se utilizan colorantes penetrantes para identificar grietas que 
aparecen en la superficie de una máquina. Este procedimiento requiere utilizar pinturas sensibles al 
calor, conocidas como pinturas termográficas, para detectar grietas en superficies calientes. En tales 
casos se selecciona la pintura más adecuada para la temperatura superficial esperada. 

Se generan desechos de desgaste en superficies móviles relativas de elementos de máquina 
sometidos a carga. Las partículas de desgaste que se encuentren en los aceites lubricantes o en la 
grasa se pueden utilizar para evaluar el grado de daño. A medida que se incrementa el desgaste, 
las partículas del material utilizado para construir componentes de la máquina como rodamientos 
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Figura 10.36 Técnicas de monitoreo de la condición de máquinas. 
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Figura 10.37 Técnicas de monitoreo de vibración de máquinas. 


y engranes se pueden hallar en concentraciones crecientes. Por lo tanto, la severidad del desgaste 
se puede evaluar observando la concentración (cantidad), tamaño, forma y color de las partículas. 
Observe que el color de las partículas indica qué tan calientes llegaron a estar. 

El análisis de vibración se utiliza más comúnmente para monitorear la condición de máqui- 
nas. La vibración en máquinas es provocada por fuerzas de excitación cíclicas que se originan por 
desbalances, desgaste o avería de las partes. Qué tipo de cambios ocurren en el nivel de vibración, 
cómo se pueden detectar estos cambios, y cómo se interpreta la condición de la máquina, ha sido 
el tema de diversos estudios de investigación en el pasado. Las técnicas de monitoreo de vibración 
disponibles se pueden clasificar como se muestra en la figura 10.37. Estas técnicas se describen en 
la siguiente sección. 


Análisis en el dominio del tiempo 


Formas de onda en el dominio del tiempo. El análisis en el dominio del tiempo utiliza el historial 
de la señal (forma de onda). La señal se guarda en un osciloscopio o analizador en tiempo real y se 
registra cualquier impulso no estable o transitorio. Los daños individuales como dientes rotos en 
engranes y grietas en el anillo interno o externo de rodamientos se pueden identificar fácilmente a 
partir de la forma de onda de la caja de engranes. Como un ejemplo, la figura 10.38 muestra la señal 
de aceleración de una caja de engranes de una sola etapa. El piñón del par de engranes se acopla 
a un motor eléctrico de CA de 5.6 kW y 2865 rpm. Como la velocidad del piñón (flecha) es de 
2865 rpm o 47.75 Hz, el periodo es de 20.9 ms. La forma de onda de la aceleración indica que los 
pulsos ocurren de manera temporal con un periodo de 20 ms. Observando que este periodo es el 
mismo que el periodo del piñón, el origen de los pulsos en la señal de aceleración se puede atribuir 
a un diente roto en el piñón. 
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Figura 10.38 Forma de onda en el dominio del tiempo de una caja 
de engranes averiada [10.23]. 
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Índices. En algunos casos se utilizan índices como el nivel pico, el valor de la raíz cuadrada de la 
media de los cuadrados (RCM) y el factor de cresta para identificar daños en la máquina. Como 
el nivel pico ocurre sólo una vez, no es una cantidad estadística y por consiguiente no es un índice 
confiable para detectar averías en sistemas que operan de forma continua. Aun cuando el valor 
RCM es un mejor índice para detectar averías en aplicaciones de estado estable, puede no ser útil 
si la señal contiene información de más de un componente, como en el caso de vibración de una 
caja de engranes o de transmisión completa compuesta de varios engranes, flechas y rodamientos. 
El factor de cresta, definido como la relación del pico con el nivel RCM, incluye información tanto 
del pico como de los niveles RCM. Sin embargo, quizá tampoco sea capaz de identificar fallas en 
ciertos casos. Por ejemplo, sí la falla ocurre de manera progresiva, el nivel RCM de la señal podría 
ir en aumento gradualmente, aunque el factor de cresta pudiera mostrar una tendencia decreciente. 


Órbitas. En ocasiones se pueden obtener ciertos patrones conocidos como figuras de Lissajous al 
desplegar en pantalla las formas de onda en el dominio del tiempo obtenidas con dos transductores 
con sus salidas desfasadas 90”. Cualquier cambio en el patrón de estas figuras u órbitas se puede 
utilizar para identificar fallas como desalineación, desbalance o roce de flechas, desgaste en chuma- 
ceras e inestabilidad hidrodinámica en rodamientos lubricados. La figura 10.39 ilustra un cambio 
de órbita a causa de un rodamiento desgastado. El diámetro agrandado de la órbita en la dirección 
vertical indica que el rodamiento se hizo más rígido en la dirección horizontal; es decir, su holgura 
es mayor en la dirección vertical. 


Métodos estadísticos 


Curva de densidad de probabilidad. Toda señal de vibración tendrá una curva de densidad de 
probabilidad característica. La densidad de probabilidad de una señal se puede definir como la 
probabilidad de hallar su amplitud instantánea dentro de un cierto rango, dividida entre el rango. 
Usualmente, la forma de onda correspondiente a componentes en buen estado tendrá una curva de 
densidad de probabilidad en forma de campana semejante a la distribución normal. Por lo tanto, 
cualquier desviación significativa de la forma acampanada se puede asociar con la falla de un 
componente. Como el uso de la curva de densidad de probabilidad implica la comparación de 
variaciones de forma en lugar de variaciones de amplitudes, es muy útil en el diagnóstico de fallas 
de máquinas. 


Momentos. En algunos casos, los momentos de la curva de densidad de probabilidad se pueden 
utilizar para monitorear la condición de una máquina. Los momentos de la curva son similares a 
los momentos mecánicos con respecto al eje centroidal del área. Los primeros cuatros momentos 
de una curva de densidad de probabilidad (con normalización apropiada) se conocen como la me- 
dia, la desviación estándar, la oblicuidad y la curtosis, respectivamente. Para señales prácticas, los 
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; : Figura 10.39 Cambio de órbita debido 
Desplazamiento X (mils) a un rodamiento averiado. [10.23]. 
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momentos impares por lo común se aproximan a cero y los momentos pares indican la impulsi- 
bilidad de la señal. El momento de cuarto orden, curtosis, se suele utilizar en el monitoreo de la 
condición de una máquina. La curtosis se define como 


E= al (x — Dé f(x) dx (10.92) 
(0 00 


donde f(x) es la función de densidad de probabilidad de la amplitud instantánea, x(t) en el tiempo £, x 
es el valor medio, y a es la desviación estándar de x(1). Las fallas como anillos de rodamiento agrie- 
tados y el astillamiento de rodillos y bolas en rodamientos, provocan pulsos relativamente grandes en 
la forma de onda en el dominio de tiempo de la señal, los que a su vez conducen a grandes valores de 
curtosis. Por lo tanto, un incremento del valor de curtosis se puede atribuir a la falla de un componente 
de una máquina. 


Análisis en el dominio de la frecuencia 


Espectro de frecuencia. La señal o espectro de frecuencia en el dominio de la frecuencia es una 
curva de la amplitud de la respuesta de vibración contra la frecuencia y se puede derivar por medio 
del análisis de Fourier digital rápido de la forma de onda en el dominio del tiempo. El espectro de 
frecuencia proporciona información valiosa con respecto a la condición de una máquina. La res- 
puesta de vibración de una máquina depende no sólo de sus componentes sino también por su 
ensamble, montaje e instalación. Por lo tanto, las características de vibración de cualquier máquina 
son un tanto únicas para esa máquina particular; de ahí que el espectro de vibración se considera 
como la firma de vibración de dicha máquina. En tanto las fuerzas de excitación sean constantes o 
varíen en pequeñas cantidades, el nivel de vibración medido de la máquina también permanecerá 
constante O variará en pequeñas cantidades. Sin embargo, a medida que la máquina comienza a 
desarrollar fallas, su nivel de vibración, y por consiguiente la forma del espectro de frecuencia, 
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Figura 10.40 Relación entre componentes de máquina y el espectro de vibración. 
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cambia. Comparando el espectro de frecuencia de la máquina dañada con el espectro de frecuencia de 
referencia correspondiente a la máquina en buenas condiciones, se puede detectar la naturaleza y 
ubicación de la falla. Otra importante característica de un espectro es que cada elemento rotatorio 
en una máquina genera una frecuencia identificable, como se ilustra en la figura 10.40; por lo tanto, 
los cambios del espectro a una frecuencia dada se pueden atribuir directamente a un componente 
de la máquina. Como tales cambios pueden ser más fáciles de detectar en comparación con los 
cambios de los niveles de vibración globales, esta característica será muy valiosa en la práctica. 

Dado que los picos en el espectro se relacionan con varios componentes de la máquina, es 
necesario ser capaz de calcular las frecuencias fallidas. Se pueden derivar varias fórmulas para 
determinar las frecuencias fallidas de componentes estándar como rodamientos, cajas de engranes, 
bombas, ventiladores y poleas. Asimismo, ciertas condiciones se pueden describir para fallas están- 
dar por ejemplo desbalance, desalineación, aflojamiento, remolineo de aceite y resonancia. 


Análisis en el dominio de la cuefrencia. La cuefrencia sirve como la abscisa (eje x) para un 
parámetro conocido como cepstrum, parecido a la frecuencia, que sirve como la abscisa para 
el parámetro espectro. En la literatura hay varias definiciones disponibles para el término cepstrum. 
Originalmente, cepstrum se definía como el espectro de potencia del logaritmo del espectro de 
potencia. Si x(£) indica una señal de tiempo, su espectro de potencia, Sx(w), está dado por 


Sx(w) = |FLx(0)p1? (10.93) 


donde F ([) indica la transformada de Fourier de (]: 


F1x(0))= o ae ar (10.94) 


Por lo tanto, el cepstrum, c(7) se convierte en 
c(r) = |F(log Sy(«))!? (10.95) 


Más adelante, el cepstrum se definió como la transformada de Fourier inversa del logaritmo del 
espectro de potencia, de modo que c(T) se vuelve 


c(r) = Flog Sx(w)) (10.96) 


La palabra cepstrum se deriva del reacomodo de las letras en la palabra spectrum. La razón de este 
vínculo es que el cepstrum es básicamente el espectro de un espectro. De hecho, muchos de los 
términos utilizados en el análisis de espectros se han modificado para usarse en el análisis de ceps- 
trum. Á continuación se dan algunos ejemplos: 


Cuefrencia—Frecuencia 
Ramónicos—Armónicos 
Gamnitud—Magnitud 
Safe—Fase 


Por esto, es lógico ver por qué la cuefrencia sirve como la abscisa del cepstrum. 

En la práctica, la opción de la definición de cepstrum no es crítica, puesto que ambas defini- 
ciones, ecuaciones (10.95) a (10.96), muestran picos distintos en el mismo lugar si hay una fuerte 
periodicidad en el espectro (logarítmico). El cepstrum es útil en el monitoreo y diagnóstico de la 
condición de una máquina, ya que puede detectar cualquier periodicidad en el espectro provocada 
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por la falla de componentes como un aspa en una turbina y un diente de engrane en una caja de 
velocidades. Como un ejemplo, en las figuras 10.41(a) a (d) se muestran los espectros y cepstros 
de dos cajas de transmisión de camión, una en buenas condiciones y la otra en malas, funcionando en 
un banco de prueba en primera velocidad. Observe que en la figura 10.41(a) la caja de velocidades 
en buenas condiciones no muestra una periodicidad marcada en su espectro, en tanto que la caja de 
velocidades en malas condiciones muestra una gran cantidad de bandas laterales con una separa- 
ción aproximada de 10 Hz en su espectro (figura 10.41(b)). Esta separación no se puede determinar 
con precisión en la figura 10.41(b). Del mismo modo, el cepstrum de la caja en buenas condiciones 
no indica cuefrencias de forma prominente (figura 10.41(d)). Sin embargo, el cepstrum de la caja 
en malas condiciones (figura 10.41(c) indica tres cuefrencias prominentes en 28.1 ms (35.6 Hz), 
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Figura 10.41 Espectro y cepstrum de una caja de velocidades [10.24]. 
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95.9 ms (10.4 Hz), y 191.0 ms (5.2 Hz). Se ha identificado que la primera serie de ramónicos 
correspondiente a 35.6 Hz corresponde a la velocidad de entrada de la caja de velocidades. La ve- 
locidad de salida teórica es de 5.4 Hz. Por lo tanto, no se espera que los ramónicos correspondientes 
a 10.4 Hz sean los mismos que el segundo armónico de la velocidad de salida, la cual sería de 10.8 
Hz. Un examen cuidadoso revela que los ramónicos correspondientes a la frecuencia de 10.4 Hz 
son los mismos que la velocidad de la segunda velocidad. Esto indica que la segunda velocidad 
estaba averiada aunque la primera siguiera funcionando. 


Basados en sus grados de complejidad, se pueden utilizar tres tipos de sistemas de instrumentación 
para monitorear la condición de máquinas, el sistema básico, el sistema portátil y el sistema basado 
en computadora. El primer tipo, el cual puede ser etiquetado como el sistema básico, se compone 
de un simple medidor de vibración tamaño bolsillo, un estroboscopio y un par de auriculares. El 
medidor de vibración mide los niveles de vibración totales (valores RMS o pico de aceleración o 
velocidad) dentro de rangos de frecuencia adecuados; el estroboscopio indica la velocidad de la 
máquina, y los auriculares sirven para escuchar la vibración de la máquina. Las lecturas de veloci- 
dad RCM totales se pueden comparar con gráficas de severidad publicadas para ver si se requiere 
mantenimiento a partir de la condición. Los niveles de vibración totales también se pueden trazar 
contra el tiempo para encontrar con qué rapidez cambia la condición de la máquina. El medidor 
de vibración también se puede utilizar junto una computadora de bolsillo para reunir y guardar las 
mediciones. En ocasiones, un operador experimentado puede escuchar la vibración (sonido) de una 
máquina durante un tiempo y determinar su condición. En algunos casos, fallas como desalinea- 
ción, desbalance o aflojamiento de piezas se pueden observar visualmente. 

Los sistemas de monitoreo de la condición de máquinas se compone de un analizador de vibra- 
ción de transformada de Fourier (FFT) portátil de baterías. Este analizador de vibración se puede 
utilizar para detectar fallas registrando y guardando los espectros de vibración de cada uno de los 
puntos de medición. Cada espectro registrado se puede comparar con un espectro de referencia que 
fue registrado en ese punto de medición particular cuando se sabía que la máquina estaba en buenas 
condiciones. Cualquier incremento significativo de las amplitudes en el nuevo espectro indica una 
falla que se tiene que investigar más a fondo. El analizador de vibración también tiene cierta capa- 
cidad de diagnóstico para identificar problemas como bandas propulsoras y cajas de velocidades 
defectuosas y rodamientos flojos. Cuando la falla diagnosticada requiere un reemplazo de piezas, el 
operador puede hacerlo. Si un rotor requiere balanceo, se puede utilizar el analizador de vibración 
para determinar las ubicaciones y magnitudes de las masas correctivas para volver a balancear el 
rotor. 

El sistema de monitoreo de la condición de máquina basado en computadora es útil y econó- 
mico cuando se incrementan la cantidad de máquinas, los puntos de monitoreo y la complejidad de 
la detección de fallas. Se compone de un analizador de vibración FFT acoplado a una computadora 
para mantener una base de datos centralizada que también tiene capacidades de diagnóstico. Los 
datos se guardan en un disco, lo que permite utilizarlos para comparar los espectros o para trazar 
gráficas tridimensionales (vea la figura 10.42). Determinados sistemas basados en la computadora 
utilizan grabadoras de cinta para registrar señales de vibración de cada máquina en todos los puntos 
de medición. Estas mediciones se pueden volver a reproducir en la computadora para su almace- 
namiento y posterior procesamiento. 


Comúnmente se utilizan acelerómetros piezoeléctricos para medir la vibración de máquinas. Se 
prefieren por su reducido tamaño, frecuencia superior y rango dinámico, confiabilidad durante 
largos periodos y robustez. Cuando se utiliza un acelerómetro como detector de vibración, la ve- 
locidad y desplazamientos se pueden obtener de los integradores interconstruidos en el analizador. 
Por lo tanto, el usuario puede seleccionar entre aceleración, velocidad y desplazamiento como 
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parámetro de monitoreo. Aunque cualquiera de estos tres espectros se puede utilizar para monito- 
rear la condición de una máquina, por lo común el espectro de velocidad será el más plano (lo que 
indica que el rango de amplitudes de velocidad es el más pequeño). Como el cambio de la amplitud 
de la velocidad es fácil de observar en un espectro muy plano, se suele utilizar la velocidad como 
parámetro para monitorear la condición de máquinas. 


Nivel de vibración ] 
Tendencia 


(nivel de 
vibración 
creciente) 


Frecuencia 


Figura 10.42 Curva tridimensional de datos. 
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Ejemplo 10.6 Trazo del círculo de Nyquist 


Utilizando MATLAB, trace el círculo de Nyquist para los siguientes datos: 


a.í =0.75 
b.¿ =0.75 


Solución: Las ecuaciones (10.70) y (10.71) se trazan a lo largo de los ejes horizontal y vertical. A continua- 
ción se presenta el programa MATLAB para trazar el círculo de Nyquist. 


SEx10_6.m 

zeta = 0.05; 

for i = 1: 10001 
r(i) = 50 * (i-1) / 10000; 
Rel(i) = ( 1-1(14)%2 )/( (1-1(1)%2)%2 + 4*zeta?2*r(1)%2 
Iml(i) = -2*zeta*r(i)/( (1-1(1)%2)%2 + 4*zeta*2*r(1)*%2 


for i-= 1: 10001 
r(i) = 50 *(i-1) / 10000; 
Re2(i) = ( 1-1(14)%2 )/( (1-1(1)%2)%2 + 4*zeta?2*r(1)%2 
Im2(i) = -2*zeta*r(i)/( (1-1(1)%2)%2 + 4*zeta*2*r(1)*%2 


Eje imaginario 


Eje imaginario 


10.10 


end 

plot (Rel, Iml); 
title('Curva de Nyquist: 
ylabel ('Eje imaginario'); 
xlabel ('Eje real'); 
pause; 

plot (Re2, Im2); 
title('Curva de Nyquist: 
ylabel ('Eje imaginario'); 
xlabel ('Eje real'); 


zeta 


zeta 


Curva de Nyquist: zeta 
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Ejemplos resueltos utilizando MATLAB 
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0.75); 


0.05 
== 


0 2 4 
Eje real 


[e 


0.75 


0.6 0.8 1 1.2 
Eje real 


10-52 


10-53 Capítulo 10 Medición de vibración y aplicaciones 


A | 
Ejemplo 10.7 Trazo de la ecuación del acelerómetro 


Utilizando MATLAB, trace la relación de las aceleraciones medidas a verdaderas, dadas por 
1 
=P 


Fr) = (E.1) 


para £ = 0.0, 0.25, 0.5, 0.75 y 1.0. 


Solución: El programa MATLAB para trazar la ecuación (E.1) en el rango O = r = 1 se enuncia a continuación. 


S$Ex10_7.m 
zeta = 0.0; 
for 1. = 11 107 
r(i) = (i-1)/100; 
£1(i) = 1/sgrt((1-r(1)%2)%2 + (2*zeta*r(i))*2); 
end 
zeta = 0.25; 
for i = 1: 101 
r(i) = (i-1)/100; 
£2(i) = 1/sgrt( (1-r(i1)%2)%2 + (2*zeta*r(i))%2 ); 


for i = 1: 101 
= (i-1)/100; 
£3(i1) = 1/sgrt( (1-r(1)%2)%2 + (2*zeta*r(i))%2 ); 
end 


(i-1)/100; 
£4(i) = 1/sgrt( (1-r(1)%2)%2 + (2*zeta*r(i))%2 ); 


for. i.:= 13 101 

) = (i-1)/100; 
£-(i) = 1/sgrt( (1-r(i1)%2)%2 + (2*zeta*r(i))%2 ); 
end 
plot (r,f1); 
axis([0 1 0 51); 
gtext('zeta = 0.00');5 
hold on; 
plot (r,f£2); 
gtext('zeta = 0.25'); 
hold on; 
plot (r,f£3); 
gtext('zeta = 0.50');5 
hold on; 
plot (r,f4); 
gtext('zeta = 0.75');5 
hold on; 
plot (r,£5); 
gtext('zeta = 1.00'); 
xlabel('r'); 
ylabel ('£(r)'); 
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Resumen del capítulo 


En algunas aplicaciones prácticas podría ser difícil desarrollar un modelo matemático, derivar las ecuaciones 
rectoras y realizar un análisis para predecir las características de vibración del sistema. En tales casos podemos 
medir las características de vibración del sistema sometido a condiciones de entrada conocidas y desarrollar un 
modelo matemático del sistema. Presentamos los diversos aspectos de medición de vibración y aplicaciones. 
Analizamos los varios tipos de transductores, detectores de vibración, instrumentos de medición de frecuencia 
y agitadores (excitadores) disponibles para medir vibración. Describimos el análisis de señales y el análisis 
modal experimental y la determinación de frecuencias naturales, la relación de amortiguamiento y modos. 
Presentamos las técnicas de monitoreo y diagnóstico de la condición de máquinas. Por último, presentamos 
soluciones obtenidas con MATLAB de problemas de análisis relacionados con medición de vibraciones. 

Ahora que ya terminó este capítulo, usted deberá ser capaz de responder las preguntas de repaso y resol- 
ver los problemas dados a continuación. 
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Preguntas de repaso 


10.1 Responda brevemente las preguntas siguientes: 


1. ¿Cuál es la importancia de la medición de vibración? 

¿Cuál es la diferencia entre un vibrómetro y un vibrógrafo? 

¿Qué es un transductor? 

Analice el principio básico sobre el cual funciona un medidor de deformación. 
Defina el factor de calibración de un medidor de deformación. 

¿Cuál es la diferencia entre transductor y detector? 

¿Qué es un material piezoeléctrico? Presente dos ejemplos de tal material. 
¿Cuál es el principio de trabajo de un transductor electrodinámico? 


PRADANRANO 


10.2 


10.3 
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¿Qué es un LVDT? ¿Cómo funciona? 

¿Qué es un instrumento sísmico? 

¿Cuál es el rango de frecuencia de un sismómetro? 

¿Qué es un acelerómetro? 

¿Qué es un error de desplazamiento de fase? ¿Cuándo llega a ser importante? 
Proporcione dos ejemplos de un excitador de vibración mecánico. 

¿Qué es un agitador electromagnético? 

Analice la ventaja de utilizar la medición de deflexión operacional. 

¿Cuál es el propósito del análisis modal experimental? 

Describa el uso de la función de respuesta de frecuencia en el análisis modal. 
Mencione dos instrumentos de medición de frecuencia. 

Proponga tres métodos de representar los datos de respuesta de frecuencia. 

¿Cómo se utilizan las gráficas de Bode? 

¿Cómo se construye un diagrama de Nyquist? 

¿Cuál es el principio de superposición de modos? ¿Cuál es su uso en el análisis modal? 
Establezca los tres tipos de esquemas de mantenimiento utilizados para maquinaria. 
¿Cómo se utilizan las órbitas en el diagnóstico de máquinas? 

Defina los términos curtosis y cepstrum. 


Indique si cada uno de los enunciados siguientes es verdadero o falso: 


Un medidor de deformación es un transductor de resistencia variable. 

El fabricante da el valor del factor de calibración de un medidor de deformación. 

La salida de voltaje de un transductor electromagnético es proporcional a la velocidad relativa de 
la bobina. 

El principio del transductor electrodinámico se puede utilizar en excitadores de vibración. 

Un sismómetro también se conoce como vibrómetro. 

Todos los instrumentos de medición de vibración presentan retraso de fase. 

El retraso es importante cuando se mide el movimiento armónico de frecuencia w. 

El mecanismo de yugo escocés se puede utilizar como agitador mecánico. 

La respuesta en el dominio del tiempo da una mejor información sobre la distribución de la energía 
que la de la respuesta en el dominio de la frecuencia. 

Un analizador de espectro es un dispositivo que analiza una señal en el dominio de la frecuencia. 
La respuesta dinámica completa de una máquina se puede determinar mediante una prueba modal. 
La relación de amortiguamiento de un sistema vibratorio se puede determinar a partir del diagrama 
de Bode. 

Los análisis de espectro también se conocen como analizadores de transformada de Fourier (FFT). 
En el mantenimiento por descompostura, la máquina funciona hasta que falle. 

Las formas de onda en el dominio del tiempo se pueden utilizar para detectar daños aislados de 
maquinaria. 


Escriba en los espacios en blanco la palabra correcta: 


1. 


Un dispositivo que transforma valores de variables físicas en una señal eléctrica equivalente se 
llama 


Los isdactores piezoeléctricos generan eléctricos cuando se someten a esfuerzo 
mecánico. 

Un instrumento sísmico se compone de un sistema montado en el cuerpo vibratorio. 

El instrumento que mide la aceleración de un cuerpo vibratorio se llama 

Un se puede utilizar para medir sismos. 


El instrumento que mide la velocidad de un cuerpo vibratorio se llama 

La mayoría de los instrumentos de medición de frecuencia mecánicos están basados en el principio 
de ; 

El tacómetro de Frahm es un dispositivo compuesto de varias con masas en sus extre- 
mos libres. 


10-57 Capítulo 10 Medición de vibración y aplicaciones 


10 


11. 


12. 


13. 


14. 


15. 
16. 
17. 
18. 
19. 
20. 
21. 


La ventaja principal de un estroboscopio es que puede medir la velocidad sin con el 
cuerpo rotatorio. 

En el análisis de frecuencia en tiempo real, la señal se analiza de forma continua en todas las ban- 
das 


Los analizadores en tiempo real son útiles para monitorear la de maquinaria, puesto 
que un cambio en el espectro de ruido o vibración se puede observar de inmediato. 
Un es el intervalo entre dos frecuencias cualesquiera (f£, — f;), cuya relación de fre- 
cuencia (8) es 2. 

f 
La prueba dinámica de una máquina implica determinar la de la máquina a una frecuen- 
cia crítica. 
Para pruebas de vibración, se apoya la máquina para simular una condición del sistema 


de modo que también se puedan observar los modos de cuerpo rígido. 

La fuerza de excitación se mide por una celda 

La respuesta de un sistema en general se mide por medio de 

La respuesta de frecuencia de un sistema se puede medir por medio de analizadores 

La condición de una máquina se puede determinar por medio de gráficas de severidad de 

La duración de una máquina sigue la curva de clásica. 

La observada en figuras de Lissajous se puede utilizar para identificar fallas en maquinaria. 
El cepstrum se puede definir como el espectro de potencia del logaritmo de la 


10.4 Seleccione la respuesta apropiada de entre las opciones dadas. 


1. 


Cuando se utiliza un transductor junto con otro dispositivo para medir vibración, se llama 
a. sensor de vibración b. detector de vibración c. actuador de vibración 
El instrumento que mide el desplazamiento de un cuerpo vibratorio se llama 

a. sismómetro b. transductor Cc. acelerómetro 


El circuito que permite el paso de componentes de frecuencia de una señal en una banda de fre- 
cuencia y rechaza todos los demás componentes de frecuencia se llama 


a. filtro pasabanda b. filtro de frecuencia c. filtro espectral 


Un decibel (dB) es una cantidad, como potencia (P), definida en función del valor de referencia 
(P;¿f) como 


P P 1 
a. 10 log (E) b. lo (5) e.» log10(P) 
810 Pe 810 Pe Pres 


La siguiente función desempeña un rol importante en el análisis modal experimental 
a. función de respuesta de tiempo  b. función de respuesta modal c. función de respuesta 
de frecuencia 
El método de someter un sistema a una fuerza conocida como una condición inicial y que luego se 
retira se conoce como 
a. relajación gradual b. excitación producida por un c. impactador 
agitador electromagnético 
El proceso de utilizar una señal eléctrica, generalizada por un analizador de espectro, para aplicar 
una fuerza mecánica en un sistema se conoce como 
a. relajación gradual b. excitación producida por un e. impactador 
agitador electromagnético 
El procedimiento de utilizar un martillo con una celda de carga integrada para aplicar carga en 
puntos diferentes de un sistema se conoce como 
a. relajación gradual b. excitación producida por un c. impactador 
agitador electromagnético 
Durante el periodo inicial de aflojamiento, el deterioro de una máquina 


a. se reduce b. se incrementa Cc. permanece constante 


10.5 


Problemas 10-58 


10. Durante el periodo normal de operación, el deterioro de una máquina 
a. se reduce b. se incrementa €. permanece constante 
11. Durante el periodo de envejecimiento o desgaste, el deterioro de una máquina 


a. se reduce b. se incrementa C. permanece constante 


Correlacione los elementos en las dos columnas siguientes: 


1. Acelerómetro piezoeléctrico a. produce pulsos luminosos intermitentes 

2. Transductor electrodinámico b. tiene una alta salida y es insensible a la temperatura 

3. Transductor LVDT e. se utiliza frecuentemente en detectores de velocidad 

4. Tacómetro de Fullarton d. tiene una alta sensibilidad y rango de frecuencia 

5. Estroboscopio e. voladizo de longitud variable con una masa en su extremo 
libre 


Problemas 


Sección 10.2 Transductores 


10.1 


Un cristal de sal de Rochelle, con sensibilidad al voltaje de 0.098 V-m/N y espesor de 2 mm produjo un 
voltaje de salida de 200 volts sometido a presión. Determine la presión aplicada al cristal. 


Sección 10.3 Detectores de vibración 


Un sistema de resorte-masa con m = 0.5 kg y k = 10000 N/m, con amortiguamiento insignificante, 
se utiliza como detector de vibración. Cuando se monta en una estructura vibratoria con una amplitud 
de 4 mm, se observa que el desplazamiento total de la masa del detector es de 12 mm. Encuentre la 


El movimiento vertical de una máquina se mide por medio del montaje que se muestra en la figura 
10.43. El movimiento de la masa m con respecto al cuerpo de la máquina se registra en un tambor. Si 
la constante de amortiguamiento es igual a c.,¿/W 2, y la vibración vertical del cuerpo de la máquina es 
y(1) = Y sen wr, determine la amplitud del movimiento registrado en el tambor. 


Figura 10.43 


10.2 
frecuencia de la estructura vibratoria. 
10.3 
«BL e 
—| 
Xx 
1 
Cuerpo de la máquina 

10.4 


Se propone que la vibración de la base de un motor de combustión interna se mida en un rango de 
velocidad de 500 rpm a 1500 rpm con un vibrómetro. La vibración se compone de dos armónicos, el 
primero provocado por las fuerzas de inercia primarias y el segundo por las fuerzas de inercia secun- 
darias en el motor. Determine la frecuencia natural máxima del vibrómetro para tener una distorsión 
con amplitud menor que 2 por ciento. 
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10.5 


10.6 


10.7 


10.8 


10.9 


10.10 


10.11 


10.12 


10.13 


10.14 


10.15 


10.16 


10.17 


10.18 


Determine el porcentaje de error máximo de un vibrómetro en el rango de relación de frecuencia 4 <= 
r < oo con una relación de amortiguamiento de ¿ = 0. 


Resuelva el problema 10.5 con una relación de amortiguamiento de £ = 0.67. 


Se utiliza un vibrómetro para medir la vibración de un motor cuyo rango de velocidad de operación es de 
500 a 2000 rpm. La vibración se compone de dos armónicos. La distorsión de la amplitud debe ser menor 
que 3 por ciento. Determine la frecuencia natural del vibrómetro si (a) el amortiguamiento es insignifi- 
cante y (b) la relación de amortiguamiento es 0.6. 


Un sistema de resorte-masa con deflexión estática de 10 mm y amortiguamiento insignificante se 
utiliza como vibrómetro. Cuando se monta en una máquina que opera a 4000 rpm, la amplitud relativa 
registrada es de 1 mm. Encuentre los valores máximos de desplazamiento, velocidad y aceleración de 
la máquina. 


Un detector de vibración tiene una frecuencia natural de 5 Hz y una relación de amortiguamiento de 
¿ = 0.5. Determine la frecuencia más baja que se puede medir con un error de 1 por ciento. 


Un detector de vibración se diseñó para que opere sobre un nivel de frecuencia de 100 Hz sin que exce- 
da un error de 2 por ciento. Cuando se monta en una estructura que vibra a una frecuencia de 100 Hz, 
se ve que la amplitud relativa de la masa es de 1 mm. Determine la masa suspendida del detector si la 
rigidez del resorte es de 4000 N/m y el amortiguamiento es insignificante. 


Un vibrómetro tiene una frecuencia natural no amortiguada de 10 Hz y una frecuencia natural amortigua- 
da de 8 Hz. Encuentre la frecuencia más baja en el rango hasta infinito a la cual la amplitud se pueda leer 
directamente con el vibrómetro con menos de 2 por ciento de error. 


Determine el porcentaje de error máximo de un acelerómetro en el rango de relación de frecuencia 
0 < r < 0.65 con una relación de amortiguamiento de £ = 0. 


Resuelva el problema 10.12 con una relación de amortiguamiento de 0.75. 


Determine la rigidez necesaria y la constante de amortiguamiento de un acelerómetro si el error máxi- 
mo se tiene que limitar a un 3 por ciento para mediciones en el rango de frecuencia de O a 100 Hz. 
Suponga que la masa suspendida es de 0.05 kg. 


Se construye un acelerómetro suspendiendo una masa de 0.1 kg de un resorte con rigidez de 10000 
N/m y amortiguamiento insignificante. Cuando se monta en la base de un motor, el desplazamiento 
pico a pico de la masa del acelerómetro es de 10 mm a una velocidad del motor de 1000 rpm. Deter- 
mine el desplazamiento máximo, la velocidad máxima y la aceleración máxima de la base. 


Un sistema de resorte-masa-amortiguador, que tiene una frecuencia natural no amortiguada de 100 Hz 
y una constante de amortiguamiento de 20 N-s/m, se utiliza como acelerómetro para medir la vibra- 
ción de una máquina que opera a una velocidad de 3000 rpm. Si la aceleración real es de 10 m/s? y la 
aceleración registrada es de 9 m/s?, determine la masa y la constante de resorte del acelerómetro. 


El piso de un taller se somete a la siguiente vibración producida por motores eléctricos que operan a 
diferentes velocidades: 


x(t) = 20 sen41rt + 10 sen8rt + 5 sen127rt mm 


Si se utiliza un vibrómetro con frecuencia natural no amortiguada de 0.5 Hz, y una frecuencia natural de 
0.48 Hz para registrar la vibración del piso del taller, ¿cuál será la precisión de la vibración registrada? 


Una máquina se somete a la vibración 


x(1) = 20 sen50r + 5 sen150f mm (t en seg) 
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Se monta un acelerómetro que tiene una frecuencia natural amortiguada de 80 rad/s y una frecuencia 
natural no amortiguada de 100 rad/s en la máquina para leer la aceleración directamente en mm/s?. 
Examine la precisión de la aceleración registrada. 


Sección 10.4 Instrumentos de medición de frecuencia 


10.19 Para medir la frecuencia de vibración se utiliza una viga en voladizo de longitud variable de sección 
rectangular de E pulg X 1 pulg, de acero para resorte. La longitud de la viga en voladizo se puede 
variar entre 2 pulg y 10 pulg. Halle el rango de frecuencias que se pueden medir con este dispositivo. 


Sección 10.8 Análisis modal experimental 


10.20 Demuestre que el componente real de la respuesta armónica de un sistema de un solo grado de libertad 
viscosamente amortiguado (de X en la ecuación 3.54) alcanza un valor máximo en 


R=LevVi-x 


y un valor mínimo en 


Ri= == Wi 


0n 


10.21 Encuentre el valor de la frecuencia a la cual el componente imaginario de la respuesta armónica de un 
sistema de un solo grado de libertad viscosamente amortiguado (de X en la ecuación 3.54) alcanza un 
mínimo. 


10.22 Construya el diagrama de Nyquist para un sistema de un solo grado de libertad con amortiguamiento 
histerético. 


10.23 En la figura 10.44 se muestra la gráfica de Bode de vibración de la flecha de una turbina obtenida 
durante funcionamiento por inercia. Determine la relación de amortiguamiento del sistema cuando la 
deflexión estática de la flecha sea igual a 0.05 mil. 


> 
[o 


2 
R 


(mils) 


> 
a 


2 
0) 


Desplazamiento pico a pico 


0 12345567 8 9 m10m11 12 
Velocidad de la flecha (rpm) Figura 10.44 


10.24 La respuesta vibratoria en el rodamiento de un motor de combustión interna se muestra en la figura 
10.45. Determine la relación de amortiguamiento viscoso equivalente del sistema. 


10.25 Sugiera un método del uso de la gráfica de Bode del ángulo de fase contra frecuencia (figura 3.11(b)) 
para identificar la frecuencia natural de la relación de amortiguamiento del sistema. 
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Velocidad 
de vibración (pulg/seg) 


N UU HB ti oa 


Tiempo (milise 
0 40 50 60 70 pol 8) 


Figura 10.45 Respuesta en el dominio 
del tiempo. 


XA DO Uu h gu nN 


Sección 10.9 Monitoreo y diagnóstico de la condición de una máquina 


10.26. Dos rodamientos de bolas, cada una con 16 bolas, se utilizan para soportar la flecha de un ventilador 
que gira a 750 rpm. Determine las frecuencias, en hertz, que correspondan a los siguientes defectos:* 
jaula, anillo de rodamiento interno, anillo de rodamiento externo y bola. Suponga que d = 15 mm, 
D = 100 mm y a = 30”. 


10.27. Determine la frecuencia de los defectos en hertz* correspondiente a defectos en los rodillos, anillo de 
rodamiento interno, anillo de rodamiento externo y jaula para un rodamiento de rodillos con 18 rodi- 
llos cuando se instala en una máquina que funciona a una velocidad de 1000 rpm. Suponga que d = 2 
cm, D= 15 cm y 4 = 20”. 


10.28 Un rodamiento de empuje de contacto angular, se compone de 18 bolas, cada una de 10 mm de diá- 
metro, y está montada en una flecha que gira a 1500 rpm. Si el ángulo de contacto del rodamiento es 
de 40” con diámetro de paso de 80 mm, determine las frecuencias correspondientes a fallas en la jaula, 
bolas, anillo de rodamiento interno y anillo de rodamiento externo.* 


10.29 Encuentre el valor de curtosis para una señal de vibración uniformemente distribuida en el rango de 
1-5 mm. 


l=<x<>5mm 


* Cada tipo de falla en rodamientos de bolas y rodillos genera frecuencia de vibración (velocidad de impacto por minuto) 
como sigue. Defecto en el anillo de rodamiento interno: f = inN (1 + c); defecto en el anillo de rodamiento externo: 
f =3N(1 — c); defecto en las bolas o rodillos: £ = 2Yc(2 — c); defecto en la jaula: f = mN( — c), donde d = diá- 


metro de bola o rodillo, D = diámetro de paso, a = ángulo de contacto, n = cantidad de bolas o rodillos, N = velocidad 


(rpm) y c = £ cos 0. 
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10.30 Encuentre el valor de curtosis para una amplitud de vibración que se puede representar como una 
variable aleatoria discreta con la siguiente función de probabilidad de masa: 


x (mm) 1 2 3 4 3 6 7 
1 3 3 1 
(a) e a = a o a 
F 3 32 16 16 16 32 32 


Sección 10.10 Problemas resueltos utilizando MATLAB 


10.31 La figura 10.46 muestra la función de transferencia de una estructura experimental. Determine los 
valores aproximados de w, y £; 


20000 
2 2000 
2 
ls] 
E 
So. 200 
a 
> 
20 
2 
0 250 500 750 1000 1250 1500 1750 
Frecuencia (Hz) 
V 180? 
E 
3 
S 0 
m3 
en 
Z 1800 Figura 10.46 


Figura 10.47 


10.32 En la figura 10.47 se muestra el círculo experimental de Nyquist de una estructura. Estime la relación 
de amortiguamiento modal correspondiente a este círculo. 
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Proyectos de diseño 


10.33 


10.34 


10.35 


Diseñe un excitador de vibración que satisfaga los siguientes requerimientos: 
a. Peso máximo de la muestra de prueba = 10 N. 

b. Rango de frecuencia de operación = 10 a 50 Hz. 

Cc. Nivel de aceleración máxima = 20 g. 

d. Amplitud de vibración máxima = 0.5 cm pico a pico. 


Los tacómetros de Frahm son particularmente útiles para medir velocidades de motores cuyas flechas 
giratorias son inaccesibles. Cuando el tacómetro se coloca en la estructura de un motor en funciona- 
miento, la vibración generada por el motor hará que una de las lengiietas vibre notablemente cuando 
la velocidad del motor corresponda a la frecuencia resonante de la lengiieta. Diseñe un tacómetro de 
Frahm ligero y compacto con 12 lengitetas para medir velocidades de motor en el rango de 300-600 
rpm. 


En la azotea de un edificio de varios pisos se fija una viga en voladizo con una masa »m en el extremo 
libre, para medir la aceleración inducida en la azotea durante cargas de viento y sísmicas (vea la figura 
10.48). Diseñe la viga (es decir, determine el material, las dimensiones de la sección transversal y la 
longitud de la viga) de modo que el esfuerzo inducido en la viga no exceda el esfuerzo de cedencia del 
material ante una aceleración de 0.2 g en la azotea del edificio. Suponga que la masa m es igual a la 
mitad de la masa de la viga. 


y(t) Ysenot 


7 7 7 7 Figura 10.48 
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Nathan Newmark 
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CAPÍTULO 11 


Métodos de integración numérica 
en el análisis de vibración 


Ingeniero estadounidense. Fue profesor de ingeniería civil en la Universidad de Mlinois 
en Urbana, Champaign. Su investigación en estructuras resistentes a sismos y dinámi- 
ca estructural es ampliamente conocida. El método numérico que presentó en 1959 
para calcular la respuesta dinámica de sistemas lineales y no lineales se conoce como 
método 6 de Newmark. (Cortesía de la Universidad de Illinois, Urbana, Champaign). 
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11.1 


11.1 Introducción 11-2 


Cuando la ecuación diferencial que rige la vibración libre y forzada de un sistema no se puede in- 
tegrar en forma cerrada, se tiene que utilizar un método numérico para el análisis de vibración. Se 
presenta el método de diferencia finita, el cual está basado en la aproximación de las derivadas que 
aparecen en la ecuación de movimiento y las condiciones límite. Específicamente, se describe el 
método de diferencia central tanto para sistemas de un solo grado de libertad como para sistemas de 
varios grados de libertad mediante el método de diferencia central. La solución de vibración libre 
de sistemas continuos también se considera utilizando el método de diferencia finita en el contexto de 
vibración longitudinal y barras y vibración transversal de vigas con diferentes condiciones límite. 
Se analiza el método de Runge-Kutta de cuarto orden para la solución de las ecuaciones diferencia- 
les que rigen la vibración de sistemas de un solo grado de libertad y varios grados de libertad. Para 
la solución de sistemas de varios grados de libertad se presentan los métodos de Houbolt, Wilson 
y Newmark. Terminamos utilizando programas MATLAB para la solución de sistemas de varios 
grados de libertad con varios ejemplos numéricos. 


Objetivos de aprendizaje 
Al terminar este capítulo, usted deberá de ser capaz de realizar lo siguiente: 


e Utilizar el método de diferencia finita para la solución de problemas de vibración de varios 
grados de libertad. 


e Resolver los problemas de vibración de sistemas continuos por medio del método de diferen- 
cia finita. 

e Resolver las ecuaciones diferenciales asociadas con sistemas (de varios grados de libertad) 
discretos por medio de los métodos de Runge-Kutta, Houbolt, Wilson y Newmark de cuarto 
orden. 


e Utilizar funciones MATLAB para resolver problemas de vibración discretos y continuos. 


Cuando la ecuación diferencial de movimiento de un sistema vibratorio no se puede integrar en 
forma cerrada, se debe utilizar un método numérico. Hay varios métodos numéricos disponibles 
para la solución de problemas de vibración [11.1-11.3].! Los métodos de integración numérica 
tienen dos características fundamentales. En primer lugar, no tienen por objeto satisfacer la o las 
ecuaciones diferenciales reguladoras en todo momento sino sólo en intervalos de tiempo discretos 
con una separación At entre ellos. En segundo lugar, se supone un tipo adecuado de variación del 
desplazamiento x, velocidad x y aceleración X dentro de cada intervalo de tiempo Ar. Se pueden 
obtener métodos de integración numérica diferentes, dependiendo del tipo de variación supuesta 
para el desplazamiento, velocidad y aceleración, dentro de cada intervalo de tiempo Az. Supondre- 
mos que los valores de x y x son xp y Xp, respectivamente, en el tiempo £ = 0 y que la solución del 
problema se requiere de 1 = 0 at = T. A continuación, subdividimos la duración de tiempo Ten n 
intervalos iguales At de modo que At = T/n y buscamos la solución en ty = 0, £, = At, 1 = 2 At, ..., 
t, = n At = T. Derivaremos fórmulas para hallar la solución en £; = At, a partir de la solución cono- 
cida en £,_¡ = (1 — 1)Af de acuerdo con cinco esquemas de integración numérica: (1) el método de 


1 En la sección 4.9 se presentó un procedimiento numérico utilizando diferentes tipos de funciones de interpolación para 
aproximar la función forzada F(t). 
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diferencia finita; (2) el método de Runge-Kutta; (3) el método de Houbolt; (4) el método de Wilson, y 
(5) el método de Newmark. En los métodos de diferencia finita y de Runge-Kutta, el desplazamiento 
actual (solución) se expresa en función de los valores previamente determinados de desplazamien- 
to, velocidad y aceleración, y se resuelven las ecuaciones resultantes para determinar el despla- 
zamiento actual. Estos métodos caen bajo la categoría de métodos de integración explícitos. En los 
métodos de Houbolt, Wilson y Newmark, las ecuaciones de diferencia temporal se combinan con las 
ecuaciones actuales de movimiento y se resuelven las ecuaciones resultantes para determinar el 
desplazamiento actual. Estos métodos pertenecen a la categoría de métodos de integración implícitos. 


La idea principal en el método de diferencia finita es utilizar aproximaciones a derivadas. Por lo tanto, la 
ecuación diferencial que rige el movimiento y las condiciones límite asociadas, si es aplicable, es reem- 
plazada por las ecuaciones de diferencia finita correspondientes. Se pueden utilizar tres tipos de fórmu- 
las: de diferencia directa, inversa y central, para derivar las ecuaciones de diferencia finita [11.4-11.6]. 
En este capítulo consideraremos sólo las fórmulas de diferencia central, puesto que son más precisas. 

En el método de diferencia finita reemplazamos el dominio de la solución (en el cual se re- 
quiere la solución de la ecuación diferencial dada) con la cantidad finita de puntos, conocidos 
como puntos de malla o cuadrícula, y buscamos determinar los valores de la solución deseada en 
estos puntos. Los puntos de cuadrícula se suelen considerar equidistantes entre sí a lo largo de cada 
una de las coordenadas independientes (vea la figura 11.1). Utilizando la expansión de la serie de 
Taylor, x;,¡ y x;_/ Se pueden expresar con respecto al punto de cuadrícula ¿ como 


Ze 3 
: a 
Xi+1 o ro sr (11.1) 
de, 6 


Xi-1 = *Xj hX; E > Xi Xi SS (11.2) 


donde x; = x(t = t;) y h = t;, 1 — t£¿= At. Tomando sólo dos términos y restando la ecuación (11.2) de la 
ecuación (11.1), obtenemos la aproximación de diferencia central a la primera derivada de x = en t = f;: 


Xi = =— Mia Ma) 13) 


O tia lia lio lira Ciro Lia 


<> <h> <p>] <h>|<h> 


At=h Figura 11.1 Puntos de cuadrícula. 
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Tomando términos hasta la segunda derivada y sumando las ecuaciones (11.1) y (11.2), obtenemos 
la fórmula de la diferencia central para la segunda derivada: 


dx 1 
Pm ye in 2x; + xj-1) (114) 


La ecuación rectora de un sistema de un solo grado de libertad viscosamente amortiguado es 


e . Hkx=F(t) (11,5) 


Divídase la duración en la cual se requiere la solución de la ecuación (11.5) en n partes iguales 
cada una de intervalo h = Af. Para obtener una solución satisfactoria, debemos seleccionar un 
intervalo de tiempo At menor que un intervalo de tiempo crítico At,,.2 Sean las condiciones ini- 
ciales x(1 = 0) = xy y X(, = 0) = xp. 

Reemplazando las derivadas por las diferencias centrales y escribiendo la ecuación (11.5) en 
el punto de cuadrícula ¡ se obtiene 


Xi41 7 2X¡ + Xj1 Xi41 7 Xj-1 


(Ar)? “| 2Ar 


+ kx =F, (11.6) 


donde x, = x(t;) y F, = F(t;). La solución de la ecuación (11.6) con x;,, produce 


Ñ ll | 2m o, 
se m Cc (Ary? ds 
(Ar?  2Ar 
E ez. ) +n| (11.7) 
2 Af (Ar? Xi-1 i . 


Esta se conoce como fórmula de recurrencia. Nos permite calcular el desplazamiento de la masa 
(x;¡+1) Si conocemos el historial previo de los desplazamientos en t; y t;_¡, así como de la fuerza 


2 Se dice que los métodos numéricos que requieren el uso de un intervalo de tiempo (Af) menor que un intervalo crítico 
(Az) son condicionalmente estables [11.7]. Si At se considera mayor que Af,¡, el método se vuelve inestable. Esto significa 
que el truncamiento de los términos de alto orden en la derivación de las ecuaciones (11.3) y (11.4) (o redondeo en la com- 
putadora) provoca errores que crecen y que en la mayoría de los casos hacen que los cálculos de la respuesta sean inútiles. 
El intervalo de tiempo crítico es Af; =7,/7r, donde 7, es el periodo natural del sistema o el menor en el caso de un sistema 
de varios grados de libertad [11.8]. Naturalmente, la precisión de la solución siempre depende del tamaño del intervalo de 
tiempo. Si seguimos un método incondicionalmente estable, podemos escoger el intervalo de tiempo sólo con respecto a la 
precisión, no con respecto a la estabilidad. Por lo común, esto permite utilizar un intervalo de tiempo mucho más grande 
para cualquier precisión dada. 
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AA | 
Ejemplo 11.1 


externa presente F';. La aplicación repetida de la ecuación (11.7) proporciona el historial completo 
del comportamiento del sistema. Observe que la solución de x;, , se basa en el uso de la ecuación de 
equilibrio en el tiempo f;, es decir, la ecuación (11.6). Por tal razón, este procedimiento de integra- 
ción se conoce como método de integración explícito. Se tiene que tener cierto cuidado al aplicar 
la ecuación (11.7) cuando ¡ = 0. Como tanto x¿ como x_, se requieren para hallar el valor de x;, 
y las condiciones iniciales sólo proporcionan los valores de xy y xq, tenemos que hallar el valor de 
x_¡. Por tanto el método no se autoinicia. No obstante, podemos generar el valor de x_, con las 
ecuaciones (11.3) y (11.4) como sigue. Sustituyendo los valores conocidos de x, y xy en la ecuación 
(11.5), Xq, se puede determinar como sigue 


Xo = E = 0) > CXO NN kxo) (11.8) 


La aplicación de las ecuaciones (11.3) y (11.4) en ¡ = O proporciona el valor de x_;¡: 


A 2 
NAS Xo (11.9) 


X= =X0 = Atxo + 


Respuesta de un sistema de un solo grado de libertad 


Encuentre la respuesta de un sistema de un solo grado de libertad viscosamente amortiguado sometido a una fuerza 


F(s) = sol z sen) 


to 


con los siguientes datos: F¿ = 1, tf, =71,m= 1,c =0.2 y k = 1. Suponga que los valores del desplazamiento 
y velocidad de la masa en el instante £ = O son cero. 


Solución: La ecuación diferencial que rige es 


ná A TrÍ 
mx + cx+kx=F(t) = ml sen ) (E.1) 
2to 


La ecuación (11.7) da la solución de diferencia finita de la ecuación (E.1). Como las condiciones iniciales son 
xo = Xo = 0, la ecuación (11.8) produce Xp = 1; de ahí que la ecuación (11.9) resulte x-, = (Ar? /2. Por lo 
tanto la solución de la ecuación (E.1) se obtiene a partir de la relación de recurrencia. 


ds 2) er A E2) 
1 2 Af (Ar Xj-1 7 ib 1 Cl “ 


con xy = 0,x_, = (An)? /2, x, = x(t,) = x(1 Ab), y 


ir At 
F,= Fo = fol sen => ) 
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La frecuencia natural no amortiguada y el periodo natural del sistema son 


EN? 
Wa = (4) =1 (E.3) 
m 
y 
27 
Tin=—=021 (E.4) 
w 


Por lo tanto el intervalo At debe ser menor que 7,,/11 = 2.0. Debemos hallar la solución de ecuación (E.1) uti- 
lizando los intervalos de tiempo Ar = 7,,/40, 7, /20 y 7,,/2. El intervalo de tiempo Ar = 7,,/2 > At, se utiliza 
para ilustrar el comportamiento inestable (divergente) de la solución. En la tabla 11.1 se muestran los valores 
de la respuesta x; obtenidos en diferentes instantes de tiempo ?;. 

Este ejemplo es idéntico al ejemplo 4.17. Los resultados obtenidos por medio de la idealización 4 (in- 
terpolación tipo lineal por partes) del ejemplo 4.17 se muestran en la tabla 11.1 hasta el instante 1, = 77 en la 
última columna de la tabla. Se observa que el método de diferencia finita entrega resultados razonablemente 
precisos con los intervalos de tiempo Ar = 7,,/40 y 7,,/20 (los cuales son menores que Af,,;) pero presenta 
resultados divergentes con Ar = 7,,/2 (el cual es mayor que Af..;). 


TABLA 11.1 Comparación de las soluciones del ejemplo 11.1 


Valores de x, = x(t;) obtenidos con 


Tn Valor de x; dado por la idealización 


MemBo E) ÓN 40 ES 20 ás 2 4 del ejemplo 4.31 

0 0.00000 0.00000 0.00000 0.00000 
7/10 0.04638 0.04935 — 0.04541 
27/10 0.16569 0.17169 — 0.16377 
31/10 0.32767 0.33627 — 0,32499 
47/10 0.50056 0.51089 — 0.49746 
51/10 0.65456 0.66543 — 0.65151 
67/10 0.76485 0.77491 — 0.76238 
77/10 0.81395 0.82185 — 0.81255 
81/10 0.79314 0.79771 — 0.79323 
97/10 0.70297 0.70340 — 0.70482 
TT 0.55275 0.54869 4.9348 0.55647 
217 0.19208 0.19898  —29.551 — 

37 2.7750 2.7679 181.90 — 

47 0.83299 0.83852  —1058.8 — 


Sr —0.05926 —0.06431 6253.1 — 
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11.4 


En el método de Runge-Kutta, se hace que la fórmula aproximada utilizada para obtener x;,, a 
partir de x, coincida con la expansión de la serie de Taylor de x en x;, ¡ hasta los términos de orden 
(At)”. La expansión de la serie de Taylor de x(t) en £ + At es resultado de 


(An? . (Ar? 


x(1 + At) = x(1) + xAt+x al + Xx 31 
... LA1)* 
E (11.10) 


En contraste con la ecuación (11.10), la cual requiere derivadas de mayor orden, el método de 
Runge-Kutta no requiere derivadas explícitamente más allá del primer orden [11.9-11.11]. Para la 
solución de una ecuación diferencial de segundo orden, primero la reducimos a dos ecuaciones de 
primer orden. Por ejemplo, la ecuación (11.5) se puede volver a escribir como 


Y =—[F() =ci—kx]=f(x,1,1) (11.11) 


Definiendo x, = x y x, = x, la ecuación (11.11) se puede escribir como dos ecuaciones de primer 
orden: 


X= Xx 


xa => Fx, xo, t) (11.12) 


Definiendo 


ro) FO] 


>o 


se utiliza la siguiente fórmula de recurrencia para hallar los valores de X(r) en diferentes puntos de 
cuadrícula f; de acuerdo con el método de Runge-Kutta de cuarto orden 


Xi = X + i[K,+2K, +2K3 + Kg] (11.13) 
donde 
K, =HF(X, 4) (11.14) 
K) =HF(X, + 5K, 1 +1h) (11.15) 
K3 = HF(X, + 1X,, 8 + 1h) (11.16) 


Ky= NF(X; + K, ti+1) (1.17) 
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El método es estable y de inicio automático; es decir, sólo se requieren los valores de la función en 
un solo punto previo para encontrar el valor de la función en el punto actual. 


A 
Ejemplo 11.2 Respuesta de un sistema de un solo grado de libertad 


Encuentre la solución del ejemplo 11.1 aplicando el método de Runge-Kutta. 


Solución: Utilizamos un intervalo Af = 0.3142 y definimos 


Por las condiciones iniciales conocidas, tenemos 


5 (3 


Los valores de 3 ¡=0,1,2, ..., obtenidos según la ecuación (11.13) aparecen en la tabla 11.2. 
Tabla 11.2 
Intervalo i Tiempo £, x=x x= xXx 

1 0.3142 0.045406 0.275591 
2 0.6283 0.163726 0.461502 

0.9425 0.324850 0.547296 
19 5.9690 —0.086558 0.765737 
20 6.2832 0.189886 0.985565 


11.5 


La ecuación de movimiento de un sistema de varios grados de libertad viscosamente amortiguado 
(vea la ecuación (6.119)) se expresa como 


[mix + [0% + [£]% = F (11.18) 
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donde [m], [c] y [k] son las matrices de masa, amortiguamiento, y rigidez X es el vector de despla- 
zamiento y F es el vector de fuerza. El procedimiento indicado para el caso de un sistema de un 
solo grado de libertad se puede extender directamente a este caso [11.12, 11.13]. Las fórmulas de 
diferencia central para los vectores de velocidad y aceleración en el tiempo tf; = i Ax, y x;) son 


1 > > 
(hr — X1) (11.19) 


dor 
El Da Ds 
a = 200 4) (11.20) 


las cuales son semejantes a las ecuaciones (11.3) y (11.4). Por lo tanto la ecuación de movimiento, 
ecuación (11.18), en el tiempo t; se escribe como 


>o o > 1 >o > >o —> 
a = 24 +21) + (ea a) + ilMda= (120) 


A E A E E 
La ecuación (11.21) se reacomoda para obtener 


La 


1 1 > 2 =>; 
(im) a (0) js (¿im sl 09) Xi 


1 1 = 
ar [m] 5 (e) Xi-1 (11.22) 


Por lo tanto la ecuación (11.22) aporta el vector de solución Xi+1 una vez que se conocen ea y qe la 
Como se tiene que utilizar la ecuación (11.22) con ¡ = 1, 2, ...., n, la evaluación de x¡ requiere xp y 
x_1. Por lo tanto se requiere un procedimiento de inicio especial para obtener X_, = X(t = —At). 
Para esto, se evalúan las ecuaciones (11.18) a (11.20) en ¡ = O para obtener 


[m]xo + [c]xo + [k]ko = Fo = F(t =0) (11.23) 
Xp = => M — x_1) (11.24) 
Xp = (xi > 2x0 + x-1) (11.25) 
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La ecuación (11.23) proporciona el vector de aceleración inicial como 


>o . > 


xo = [mI "(Fo — [c]*o — [k]x0) (11.26) 
y la ecuación (11.24) aporta el vector de desplazamiento en f, como 
1 +2 Af% (11.27) 


Sustituyendo la ecuación (11.27) para pos la ecuación (11.25) produce 


2 OR > > 
Ana —= XQ + x-1] 


> 
Xp = 


a = Xp — Alto + o (11.28) 


donde la ecuación (11.26) entrega con Por lo tanto la ecuación (11.28) da el valor de Xx requerido 
para aplicar la ecuación (11.22) en ¡ = 1. A continuación se describe el procedimiento de cálculo. 


1. A partir de las condiciones iniciales conocidas x(t = 0) = FA y X(1 =0) = xo», calcule 
x(t = 0) = xo utilizando la ecuación (11.26). 
2. Seleccione un intervalo de tiempo At de modo que Áf < Af... 


3. Calcule EN utilizando la ecuación (11.28). 
4. Encuentre X¡+1 = x(t = f;41), empezando con ¡ = 0, a partir de la ecuación (11.22), como 
da = [Gm + NE (1-51) 3 
Xi41 = m Cc ¡= = m lx; 
¡+1 Ar? Af i (Ar? i 
( “m2 E | (11.29) 
m cl) x;- . 
(Ary? 2 At dd 
donde 


F = is (11.30) 


Si se requiere, evalúe las aceleraciones y velocidades en f;: 


X= (Ary? (a 2 + 54] A1.31) 
y 
X= el Sa = al (11.32) 


=y 
Repita el paso 4 hasta que se determine Xx, +1 (con ¡ = n). La estabilidad del esquema de diferencia 
finita para resolver ecuaciones matriciales se expone en la referencia [11.14]. 
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AA] 
Ejemplo 11.3 Método de diferencia central para un sistema de dos grados de libertad 


Encuentre la respuesta del sistema de dos grados de libertad que se muestra en la figura 11.2 cuando las fun- 
ciones forzadas están dadas por F¡(t) = 0 y F,(t) = 10. Suponga el valor de c como cero y las condiciones 


iniciales como x (1 = 0) = X(1 = 0) D: 
Solución: 


Método: Use At = 7/10, donde 7 es el periodo de tiempo más pequeño en el método de diferencia central. 
La ecuación (E.1) proporciona las ecuaciones de movimiento 


[m]3(2) + [cJ3(0) + JX() = F(o) (E.1) 
donde 
lo Jl e 
[c] = _: il = h e (E3) 
SS lla es 
to=(50)=(9 63 
y 
so- (20) 0 


Las frecuencias naturales no amortiguadas y los modos del sistema se pueden obtener resolviendo el problema 


de valor eigen 
do dels (O 
—w “be = (E.7) 
0 2 =2 8 111% 0 


TT c=0 PTI Figura 11.2 Sistema de dos grados de libertad. 


11.6 


11.6.1 
AA 


Vibración 
longitudinal 
de barras 
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La solución de la ecuación (E.7) está dada por 


=s 1.0000 
= 1807747, X= ( ) ES 
de 1.3661 qe 
> 1.0000 
wm, = 2.594620, — XU)= ( ) (E.9) 
—0.3661 
Por lo tanto los periodos naturales del sistema son 
27 27 
71 = — = 3.4757 y T2 = — = 2,4216 
01 (09) 


Seleccionaremos el intervalo de tiempo (Af) como 7,/10 = 0.24216. El valor inicial de X se puede obtener 
como sigue: 


0-0 co 


—e . 
y el valor de x -¡ como sigue: 


> az (A .. fo 
a = tXo 7 = E.11 
CATA O a pu 
Ahora se puede aplicar la ecuación (11.29) de manera recursiva para obtener x 1, xa . .. Los resultados se 
muestran en la tabla 11.3. 
Bi 


Ecuación de movimiento. La ecuación de movimiento que rige la vibración longitudinal libre de 
una barra uniforme (vea las ecuaciones (8.49) y (8.20)) se expresa como 


du. , 
+ U=0 11.33 
¿e ( ) 
donde 
2 2 
n= E =P (11.34) 


11-13 Capítulo 11 


Métodos de integración numérica en el análisis de vibración 


Tabla 11.3 
Tiempo (t, =i Af) X= Xt = tj) 
á 16.088) 
0.1466 
£ Mesa 
2 
0.5520 
a e 
3 
1.1222 
s Me) 
4 
1.7278 
4 a 
5 
2.2370 
A det 
6 
2.5470 
3 ¡e 
. 
2.6057 
al 
tg 
2.4189 
ol 
to 
2.0422 
a ¡be 
dl 1.5630 
Jessi 
1 
1.0773 
Mco 
tr 0.6698 


Para obtener la aproximación de diferencia finita de la ecuación (11.33), primero dividimos la barra 
de longitud len n — 1 partes iguales cada una de longitud h = ln — 1) e indicamos los puntos de 
malla como 1, 2, 3, ..., i, ..., n, COMO se muestra en la figura 11.3. Luego, indicando el valor de U 
en el punto de malla ¿ como U, y utilizando una fórmula para la segunda derivada semejante a la 
ecuación (11.4), se escribe la ecuación (11.33) para el punto de malla ¿ como 


l 2 
¿2 (is — 20, + Uj-1) + a?U,= 0 


0) 
Usar —= (2 AJU, + U1 =0 (11.35) 
U¡= U,= Uz U, 0, 
U(x¡) U(x,) U(x3) U(x;) U(x,) 
1] O O O . O O ¿ 
1 2 3 i n 
X1 X2 X3 X; *n 


Figura 11.3 División de una barra para aproximación 
p 1 > de diferencia finita. 
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donde A = h?a?. La aplicación de la ecuación (11.35) en los puntos de malla ¿ = 2,3,...,n — 1 
conduce a las ecuaciones 
U3-— (2 - MU2+U=0 
U4 - (2 - AJU3+U,=0 


(11.36) 
On > (2 > AJO 1 + 0-2 = 0 
las cuales se pueden expresar en forma matricial como 

e 1 0 Y 0 o | 
0 =] (2-A) 1 0 0 0 0 
0 0 =1 (2Q=A -1  +:*. 0 0 0 
0 0 0 0 0 1 (Q-A) 1 
U; 0 
0, 0 
0 0 

=k. (11.37) 
0, 0 


Condiciones límite 


Extremo fijo. La deflexión es cero en un extremo fijo. Suponiendo que la barra está fija en x = 0 y 
x = l, formulamos U, = U,, = 0 en la ecuación (11.37) y obtenemos la ecuación 


[[4] - AM]U = 0 (11.38) 
donde 
E - 1-0. de nm 
=i 2 1 0 0. 0.0 
o E 0. 0.0 
Miel. e rms (11.39) 
0.0.0.0 Ó 1 2 
0, 
Os 
¡E (11.40) 
0-1 


e [/] es la matriz identidad de orden n — 2. 
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Observe que el problema de valor eigen de la ecuación (11.38) es fácil de resolver, puesto que 
la matriz [4] es una matriz de tres diagonales [11.15-11.17]. 


Extremo libre. El esfuerzo es cero en el extremo libre, de modo que (d4U)/(dx) = 0. Podemos 
utilizar una fórmula para la primera derivada semejante a la ecuación (11.3). Para ilustrar el proce- 
dimiento, consideremos que la barra está libre en x = 0 y fija en x = /. Las condiciones límite se 
pueden expresar entonces como 


dul 0m6=-U, 
a =0 U, =U 11.41 
dxl, 2h ú pa q 


0, =0 (11.42) 
A fin de aplicar la ecuación (11.41), tenemos que imaginar que la función U(x) es continua más allá 
de la longitud de la barra y crear un punto de malla ficticio — 1 de modo que U_, se convierta en 
el desplazamiento ficticio del punto x_,. La aplicación de la ecuación (11.35) en el punto de malla 
¡ = 1 produce 
U,-= Q-1)U¡+U,=0 (11.43) 
Incorporando la condición U_, = U, (ecuación 11.41), la ecuación (11.43) se escribe como 


(2 — AJU, —- 20,=0 (11.44) 


Sumando las ecuaciones (11.44) y (11.37), obtenemos las ecuaciones finales: 


[[4] - An]U =0 (11.45) 
donde 
pe 2.0.0 0 0 0 
== == 0. 0.0 
e =l EA 0. 0.0 
[4] =| (11.46) 
0. 0 0.0 <i 2 
[Io A O Ú=t 2 
y 
U 
0, 
U=4 (11.47) 


0,1 


11.6.2 
A 


Vibración 
transversal 
de vigas 
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Ecuación de movimiento. La ecuación (8.83) proporciona la ecuación diferencial que rige la vi- 
bración transversal de una viga uniforme: 


dw 
a BW =0 (11.48) 
X 
donde 
Aw? 
p*= e (11.49) 


Utilizando la fórmula de diferencia central para la cuarta derivada,3 la ecuación (11.48) se escribe 
en cualquier punto de malla ¿ como 


Wira — 4Wi+1 + (6 — AJW; — 41,1 + W-2 =0 (11.50) 
donde 
A=Hp? (11.51) 


Divídase la viga en n — 1 partes iguales con n puntos de malla y h = l/(n — 1). La aplicación 
de la ecuación (11.50) en los puntos de malla ¡ = 3, 4, ..., n —2 conduce a las ecuaciones 


1-4 (6-4) 4 1 00-00 0. 0.0 
01 -4 (6-14) -4 10-*00 0 0.0 
0.0 1 4 (6-4 -41-=00 0 0.0 
0.0 0 0 0 0.0: 1-4(6-A4) -4 1 
W 0 
w, 0 
W, 0 
s (11.52) 
W, 0 


3 La fórmula de diferencia central para la cuarta derivada (vea el problema 11.3) está dada por 


df 


dx*li 


1 
= Aira Af + 6f— Afir + fi-2) 
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Condiciones límite 


Extremo fijo. La deflexión W y la pendiente (4W)/(dx) son cero en un extremo fijo. Si el extremo 
x = 0 está fijo, introducimos un nodo ficticio — 1 en el lado izquierdo de la viga, como se muestra 
en la figura 11.4, y formulamos las condiciones límite, utilizando la fórmula de diferencia central 
para (4W)/(dx), como 


dW 1 
Ex A = 2h (W> W_1) =0 0) W_ = W, (11.53) 


donde W; indica el valor de W en el nodo ¡. Si el extremo x = / está fijo, introducimos el nodo 
ficticio n + 1 en el lado derecho de la viga, como se muestra la figura 11.4 y formulamos las con- 
diciones límite como 


(Wo+ Wa=1) =0 O Wi+1 => W»-1 (11.54) 


Extremo simplemente apoyado. Si el extremo x = O está simplemente apoyado (vea la figura 11.5), 
tenemos 


= 
] 
o 


dW 
dx? 


1 
== (W¿-2W,+W )=0 o  W,=-W, (11.55) 


1 h 


Se pueden escribir ecuaciones parecidas si el extremo x = l está simplemente apoyado. 


W(x) 
| Línea de centros 
: deformada de la viga 
| Números 
uy de nodo 2 ¿e e. FÓ=] 
y - a 2 
sx. Y, ] =. YA 
es — -—> x 


n-=3 2 n-1 ni, n+l 


1H 24 3 4 
nono en» Len ><» hon» Figura 11.4 Viga con extremos fijos. 


Línea de centros 
deformada de la viga 


A — O - — x 
n-=3.n-2 n-1 1 «nel E á A 
> Figura 11.5 Viga con extremos simplemente 
Eno >< h apoyados. 
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1 Línea de centros 
deformada de la viga 


x=] BE ia — 17 
e--.--— —- > y 
2-11112.3 4 n3n2n1 n n+1n+2 
[<td <ho Eto» > parao Figura 11.6 Viga con extremos libres 


Extremo libre. Como el momento de flexión y la fuerza cortante son cero en un extremo libre, 
introducimos dos nodos ficticios afuera de la viga, como se muestra en la figura 11.6, y utilizamos 
fórmulas de diferencia central para aproximar la segunda y tercera derivadas de la deflexión W. Por 
ejemplo, si el extremo x = O está libre, tenemos 


dW 1 

de ¡ > qa 2W, y W_:) =0 

dAW 1 

e LE 2W, + 2W_, —- W.,) =0 (11.56) 
1 


EA | 
Ejemplo 11.4 Viga con un extremo articulado y el otro fijo 


Encuentre las frecuencias naturales de la viga simplemente apoyada que se muestra en la figura 11.7. Suponga 
que la sección transversal de la viga es constante a todo lo largo de ella. 


Solución: Dividiremos la viga en cuatro segmentos y expresaremos la ecuación que rige 


dw 


pe BW =0 (E. 


en forma de diferencia finita en cada uno de los puntos de malla interiores. Esto produce las ecuaciones 


Wo — 4W, + (6 — AJW, — 4W, + W¿=0 (E2) 
W, — 4W, + (6 — A)W, — 4W, + W,=0 (E.3) 
W, — 4W, + (6 — AJW, — 4W5 + W¿=0 (E4) 


ho ¡=4h ho» 
Figura 11.7 Viga con un extremo fijo o empotrado 
y el otro simplemente apoyado. 
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donde W, y W¿ indican los valores de W en los nodos ficticios O y 6, respectivamente, y 


1= pt = hHpAw? 
El 


Las condiciones límite en el extremo simplemente apoyado (punto de malla 1) son 


W=0 
W = -—W, 


En el extremo fijo (punto de malla 5) las condiciones límite son 


W=0 
We = Wa 


Con ayuda de las ecuaciones (E.6) y (E.7), las ecuaciones (E.2) a (E.4) se reducen a 


(5 A) Wa 4W; | Wa =0 


4W, + (6 — A)W, — 4W, =0 
W> 4W; J (7 A)Wa =0 


Las ecuaciones (E.8) a (E.10) se escriben en forma matricial como 


(S5-»  -4 1 w, 0 
-4 (6-A)  -4 Wp=340 
1 -4 — (7-A]Lw, 0 


La solución del problema de valor eigen (ecuación (E.11)) presenta los siguientes resultados: 


wy0 0.5880 


0.8447 [El 

M= 07135, ==> aj. 1W = 4 0.7215 
h pA 

W, 0.3656 

w)I0 .672 

2.2433 [El z DOUzA 

dy = 50322, mM=T o q = 4 0.1846 

e E W —0.7169 

5) 0.44 
3.5006 [El Wa ee 
M3 = 122543, m= A 31W = 4 0.6673 
h pA 
W, 0.5936 


(ES) 


(E.6) 


(E.7) 


(E.8) 
(E.9) 
(E.10) 


(E.11) 


(E.12) 


(E.13) 


(E.14) 
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11.7 Método de Runge-Kutta para sistemas 


de varios grados de libertad 


En el método de Runge-Kutta, las ecuaciones matriciales de movimiento, ecuación (11.18), se uti- 
lizan para expresar el vector de aceleración como 


x(0) = [m(E(0) — [e*(0) — [Ix(0)) (11.57) 
Tratando los desplazamientos y también las velocidades como incógnitas, un nuevo vector X (1), 


x(1) 
x(1) 


e E) ñ Lim F - e - 0) di 


La ecuación (11.58) se reordena para obtener 


X= ro na Go) Ñ lino) 


se define como X (1) = ( ) de modo que 


es decir, 
X(0)=F0%0) (11.59) 
donde 
AX.0) =[4X(0) + E(0) (11.60) 
E [0 [7] 
Lera ima id 
y 
a 0 
gl) = limpio) ni 
X(0) 


Con esto, la fórmula de recurrencia para evaluar X(*) en puntos de cuadrícula diferentes t; de acuer- 
do con el método de Runge-Kutta de cuarto orden se escribe como [11.10] 


O (11.63) 
donde 
Ki =hHf(X,1t)) (11.64) 
Ko =Hf(X, + YK,, 4, + 5h) (11.65) 
K3 =hf(X, + 3K>,1, + 3h) (11.66) 
Ka =Mf(X,+ Ko ti+1) (11.67) 
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ES 
Ejemplo 11.5 


Métodos de integración numérica en el análisis de vibración 


Método de Runge-Kutta para un sistema de dos grados de libertad 


Encuentre la respuesta del sistema de dos grados de libertad que se vio en el ejemplo 11.3 utilizando el método 
de Runge-Kutta. 


Solución: Use el método de Runge-Kutta con At = 0.24216. 
Utilizando las condiciones iniciales, X(1 = 0) = X(1 = 0) = 0, la ecuación (11.63) se aplica en secuen- 
cia con Af = 0.24216 para obtener los resultados que se muestran en la tabla 11.4. 


Tabla 11.4 
Tiempo (£; =i At) X= Xt = 1) 
pi 
tr 
0.1437 
el. 
) 
0.5418 
¿ 0.0978 
3 
1.1041 
1 Mera 
4 
1.7059 
ls el 
2.2187 
té Masa 
2.5401 
4 e 
dh 
2.6153 
4 na 
8 
2.4452 
4 ee 
9 
2.0805 
1 ¡ee 
10 
1.6050 
dl a) 
1.1141 
Meal 
to 
0.6948 


11.8 Método de Houbolt 11-22 


Consideraremos el método de Houbolt con referencia a un sistema de varios grados de libertad. En 
este método se emplean las siguientes expansiones de diferencia finita: 


En 1 En Si > > 

Xi+1 = sas => 18x; + 9Xi¡-1 > 2X¡-2) (11.68) 
3 1 5 A > > 

Xi41 = (an? (2Xj41 — TX + 4Xi-1 — Xi-2) (11.69) 


Para derivar las ecuaciones (11.68) y (11.69) consideramos la función x(£). Sean los valores de x en 
los puntos de cuadrícula equidistantes t;_, = 1; — 2 At, t,_¡ = 1; — Át, t; y t;, 1 = t, + Atlos dados 
POr X;_2, X¡1» X¡ Y X¡+ 1 respectivamente, como se muestra en la figura 11.8 [11.18]. La expansión 
de la serie de Taylor, con intervalo hacia atrás, presenta varias posibilidades. 


e Conintervalo = Áf: 


: (Ar 
x(1) = x(1 + At) — Atx(t + At) + 


>) x(1 + At) — a x(t + At) 
O 
Ar”. (AN? 
Xi = Xi41 7 Ál xp 1 7 7 HH 6 Xi+1oPooo? (11.70) 
e Con intervalo = 2 Af: 
xt Ab) = x(1 + Ar) — (QADNx(t + Ar) 
Ran”. (A. 
+ x(1 + At) x(t + At) + 
21 3! 
O 
Kia = Xjg1 — 2 Ata + UA a — A E ja + (1.70 
Mit en Xi+1 
*Xi-2 

e 

l l 

| l 

| l 

| l 

l l 

q tia Li+1 s 

- At > AA, Figura 11.8 Puntos de cuadrícula equidistantes. 
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e Con intervalo =3 At: 


x(t — 2At) = x(1 + At) — (3A1)x(1 + At) 


(3A15'.. (3Ar'.. 
al x(t + At) — 31 x(t + At) + 
(0) 
Xica = Xjg1 — 34M 49 + (A — HA + e (11.72) 


Considerando términos sólo hasta (Ary, las ecuaciones (11.70) a (11.72) se resuelven para expresar 
Xi+l» Xi+1, Y X¡+1 en función de x;_,, X;_¡) Xj, Y X¡+1- De este modo se obtiene X;+1 Y X¡+1 Como 


en [11.18]: 


: 1 
Xi41] au e q 18x; + 9X;-1 == 2x¡-2) (11.73) 


(2x;+1 Sx; as 4x1 a Xj-2) (11.74) 


Xi41 > 


Jl 
(Ar) 


Las ecuaciones (11.68) y (11.69) representan la forma vectorial de estas ecuaciones. 
Para hallar la solución en el intervalo i¡ + 1(X;+1), consideramos la ecuación (11.18) en Lit 
de modo que 


[mija + Lola + [lr = Fi = (0 = ti41) (11.75) 


Sustituyendo las ecuaciones (11.68) y (11.69) en la ecuación (11.75), obtenemos 


4 3[c] ES 1 [c] » 
(tn Si + ar [m] 4 e) (11.76) 


Observe que la ecuación de equilibrio en el tiempo f;, ¡, ecuación (11.75), se utiliza para determi- 
nar la solución X, ¡+1 por medio de la ecuación (11.76). Esto también es cierto para los métodos de 
Wilson y Newmark, por lo que se les llama métodos de integración implícita. 

De la ecuación (11.76) se desprende que se requiere tener conocimiento de X;, X¡-1, Y Xj-2 
para encontrar la solución X;+1.. Por lo tanto se tienen que hallar los valores de X_, y X_2 antes de 
tratar de encontrar el vector Xx, aplicando la ecuación (11.76). Dado que no hay un método directo 
para hallar X_, y X_2, no podemos utilizar la ecuación (11.76) para encontrar Y, y X>. Esto ocasiona 
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que el método no sea de inicio automático. Para iniciarlo, podemos utilizar el método de diferencia 
central descrito en la sección 11.5 para hallar Y, y x,. Una vez conocido X, a partir de las condicio- 
nes iniciales dadas del problema y Y y x, conocidos a partir del método de diferencia central, las 
subsiguientes soluciones X3, X4, ... se pueden encontrar aplicando la ecuación (11.76). 

A continuación, el procedimiento paso a paso que se debe seguir en el método de Houbolt: 


1. A partir de las condiciones iniciales X(1 = 0) = Xp y X(t = 0) = Xp, obtenga Xy = X(t = 0) 
utilizando la ecuación (11.26). 

Seleccione un intervalo de tiempo Af adecuado. 

Determine X_¡ aprovechando la ecuación (11.28). 

Encuentre Xx, y x> utilizando la ecuación de diferencia central (11.29). 

Calcule X;+, comenzando con ¡ = 2 y utilizando la ecuación (11.76): 


nap 


2 + ma] 


Ñ (ata úl arto )rica) (11.77) 


S1 se requiere, evalúe los vectores de velocidad y aceleración dl y Cali utilizando las ecuaciones 
(11.68) y (11.69). 


E 
Ejemplo 11.6 Método de Houbolt para un sistema de dos grados de libertad 


Encuentre la respuesta del sistema de dos grados de libertad considerado en el ejemplo 11.3 siguiendo el 
método de Houbolt. 


Solución: 


Método: Use el método de Houbolt con At = 0.24216. 
El valor de Xy se encuentra utilizando la ecuación (11.26): 


Con un valor de At = 0.24216, se puede utilizar la ecuación (11.29) para obtener X, y X2, y en seguida se 
puede utilizar la ecuación (11.77) recursivamente para obtener X3, X4, ---, como se muestra en la tabla 11.5. 
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Tabla 11.5 
Tiempo (t; =i Af) Xx = X(1 = t;) 
h, Mendes 
0.1466 
Meno) 
y 
0.5520 
de MEE 
1.1064 
£ MJ 
4 
1.6909 
£ EROS 
: 
2.1941 
A ed. 
6 
2.5297 
” eno 
A 
2.6489 
t aa 
8 
2.5454 
ñ la 
9 
2.2525 
; a 
10 
1.8325 
a eo) 
1.3630 
0.5178 
tf ( ) 
0.9224 


El método de Wilson supone que la aceleración del sistema varía linealmente entre dos instantes 
de tiempo. En particular, dichos instantes se consideran como se indica en la figura 11.9. Por lo 
tanto, se supone que la aceleración es lineal del tiempo f; = ¡ At al tiempo t;,y = t; + O At, donde 
9 = 1.0 [11.19], por lo que este método también se llama método O de Wilson. Si 0 = 1.0, este 
método se reduce al esquema de aceleración lineal [11.20]. 

Un análisis de estabilidad del método de Wilson muestra que es incondicionalmente estable 
siempre que O = 1.37. En esta sección consideraremos el método de Wilson para un sistema de 
varios grados de libertad. 


11.9 Método de Wilson 


lt 1 Lj4g Figura 11.9 Suposición de aceleración lineal 


(FASO t+0Ar del método de Wilson. 


11-26 


Como se supone que X(1) varía linealmente entre ?, y t;,p, podemos predecir el valor de x en 


cualquier instante 1, + 7,0 <7<0 At: 


Ha +1) =%5+ 5 ap hiso X,) 
Integrando la ecuación (11.78), obtenemos? 
; q? 
X(, +7) =X,+ XT + 20 Ni (ig — X;) 
y 
X(t¡ +7) =X,+ XT + Ap En (da Xy) 


Sustituyendo 7 = O At en las ecuaciones (11.79) y (11.80), obtenemos 


> > 5 GAt 2; 3 
Xi+g x(t + BAt) = Xi + —— (Xi+0 + Xi) 
(Ary? 


Xi+9 = Xt; + BAt) = Xx; + OAt Y + — ¿iso + 2x;) 


Se resuelve la ecuación (11.82) para obtener 


DAL 2%; 


Sustituyendo la ecuación (11.83) en la ecuación (11.81), obtenemos 


0At-; 
2 


Xi+9 = 9 apio a) TE 


(11.78) 


(11.79) 


(11.80) 


(11.81) 


(11.82) 


(11.83) 


(11.84) 


4Se han sustituido x; y X; en lugar de las constantes de integración en las ecuaciones (11.79) y (11.80), respectivamente. 
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Para obtener el valor de x;,¿, consideramos la ecuación de equilibrio (11.18) en el instante 
tiza = t¡ + 0 Át y escribimos 


[m]Xj+g + [c]Xj4g + [K]Xjzg = Ej+o (11.85) 


donde el vector de fuerza F;, y también se obtiene utilizando la suposición lineal: 


Fi+0 == F; SÍ 1035 E F;) (11.86) 


Sustituyendo las ecuaciones (11.83), (11.84) y (11.86) para EN En y F;+g, la ecuación (11.85) 
proporciona 


+ (tm + ae] | + (2tm] + 210 (11.87) 


la cual se resuelve para X;+. 
El método de Wilson se puede describir por los pasos siguientes: 


1. A partir de las condiciones conocidas Xy y Xp, obtenga Xp aplicando la ecuación (11.26). 

2. Seleccione un intervalo de tiempo adecuado Af y un valor adecuado de 6 (se suele considerar a 
0 como 1.4). 

3. Calcule el vector de carga efectivo F;¡+g comenzando con i = 0: 


> > > > 6 Az 6 pue 3 
A ml + PACA ÉS 2) 


dy = BAt-: 
E [6] a 2%: + 2% (11.88) 


4. Encuentre el vector de desplazamiento en el instante f;, y: 


3 =] 
[m] + ase) + 6 Fi+9 (11.89) 


> 


Xi4+g = 


A añ 
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5. Calcule los vectores de aceleración, velocidad y desplazamiento en el tiempo f;, : 


q = ¡ GR 1==]x; 11.90 
Xi+1 Par? (Ey = A) Ar Xj ( >) ( ) 
Ss En At ES 

Xi+1 = Xi + E (Xi+1 de Xi) (11.91) 
> - _ (Ary? 5 s 

Xi+1 7 *X + Ar Xi EN 6 ia + 2x;) (11.92) 


A | 
Ejemplo 11.7 Método de Wilson para un sistema de dos grados de libertad 


Encuentre la respuesta del sistema considerado en el ejemplo 11.3, siguiendo el método 6 de Wilson con O = 1.4. 
Solución: 


Método: Use el método de Wilson con At = 0.24216. 
El valor de Xy se obtiene como en el caso del ejemplo 11.3: 


Luego, utilizando las ecuaciones (11.90) a (11.92) con un intervalo de tiempo Ar = 0.24216, obtenemos los 
resultados indicados en la tabla 11.6. 


El método de integración también se basa en la suposición de que la aceleración varía linealmente 
entre dos instantes de tiempo. Las expresiones resultantes para los vectores de velocidad y despla- 
zamiento X;+1 y AE para un sistema de varios grados de libertad [11.21], se escriben como en las 
ecuaciones (11.79) y (11.80): 


Le = AH [A — B)%, + BXj41] At (11.93) 


Xi = Xp + ArX + [66 — ax, + ax J(A1)? (11.94) 
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Tabla 11.6 
Tiempo (£; = 1 At) X= X(t = t;) 
4 ets: 
al 
0.1392 
A E 
2 
0.5201 
4 a 
3 
1.0579 
4 el 
4 
1.6408 
Mo 
ts 
2.1529 
o 
tó 
2.4981 
el 
t, 
2.6191 
( e] 
lg 
2.5056 
l 0 
to 
2.1929 
; aa 
19 1.7503 
Mes 
fa 1.2542 
e. 
15) 0.8208 


donde los parámetros a y [8 indican qué tanto la aceleración al final del intervalo entra en las 
ecuaciones de velocidad y desplazamiento al final del intervalo Ar. De hecho, «a y f se pueden 
seleccionar para obtener las características de precisión y estabilidad deseadas [11.22]. Cuando 
p = 5 ya= > las ecuaciones (11.93) y (11.94) corresponden al método de aceleración lineal 
(que también se puede obtener con O = 1 en el método de Wilson). Cuando f£ = 1 ya = 5 las 
ecuaciones (11.93) y (11.94) corresponden a la suposición de aceleración constante entre f; y f;, 1. 
Para determinar el valor de X;+¡, la ecuación de equilibrio (11.18) se considera en el instante 


t = t;¡, 1, de modo que 
[mija + [cla + [la = Fi (11.95) 


La ecuación (11.94) se puede utilizar para expresar X;+1 en función de Xi+1 y la expresión resul- 
A A Ea > dz > . 
tante se puede sustituir en la ecuación (11.93) para expresar X;+/ en función de x;+1. Sustituyendo 


A] 
Ejemplo 11.8 
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] ES 3 da 0 
estas expresiones para X;+1 y X¡+1 en la ecuación (11.95), podemos obtener una relación para 
encontrar X;+1: 


+ (£ a 223) (11.96) 
Q 2 


El método de Newmark se puede resumir como sigue: 


A partir de los valores conocidos de xo y Jo, halle xo utilizando la ecuación (11.26). 

Seleccione valores adecuados de Át, a y B. 

3. Calcule el vector de desplazamiento X;+¡, comenzando con ¡ = 0 y utilizando la ecuación 
(11.96). 

4. Determine los vectores de aceleración y velocidad en el tiempo t;, : 


DM 


“5 1 q hs lo 1 s 
Xi41 = AA Xi) Ap da 1Jx; 19) 
a = E, + a NN B) At Xi + BAt Xi (11.98) 


Es importante observar que a menos que f£ se considere como 5» hay un amortiguamiento espurio 
introducido, proporcional a (6 — 5. Si 6 se considera como cero, resulta un amortiguamiento ne- 
gativo; esto implica una vibración autoexcitada que surge únicamente del procedimiento numérico. 
Asimismo, si 8 es mayor que 5, se introduce un amortiguamiento positivo. Esto reduce la magnitud 
de la respuesta incluso sin amortiguamiento real en el problema [11.21]. El método es incondicio- 
nalmente estable para au = (8 + 3y yp=1. 


Método de Newmark para un sistema de dos grados de libertad 


Encuentre la respuesta del sistema considerado en el ejemplo 11.3, siguiendo el método de Newmark con 
1 1 
a=yB=>3. 


Solución: 


Método: Use el método de Newmark con Ar = 0.24216. 
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Tabla 11.7 


Tiempo (t, =i Af) X= X(t = t;) 


t; 


E 


1 


0.2111 
tf 


El valor de Yo se puede hallar utilizando la ecuación (11.26): 


5) 


Con los valores de «= > 8 =0.5 y At = 0.24216, la ecuación (11.96) proporciona los valores de Y; = X(t = 1;), 
como se muestra en la tabla 11.7. 


[DA 
Ejemplo 11.9 Solución obtenida utilizando MATLAB de un sistema 
de un solo grado de libertad 


Utilizando la función MATLAB ode23, resuelva el ejemplo 11.1. 


ARA 
Ejemplo 11.10 


11.11 Ejemplos resueltos utilizando MATLAB 11-32 


Solución: Definiendo x, = x y x, = X, la ecuación (E.1) del ejemplo 11.1 se puede expresar como un conjunto 
de ecuaciones diferenciales de primer orden: 


X1 = Xx (E.1) 

z 1 TÍ 

X= Fo 1 sen CXa kx] (E.2) 
m 2to 


con las condiciones iniciales x,(0) = x,(0) = 0. A continuación se presenta el programa MATLAB para resol- 
ver las ecuaciones (E.1) y (E.2). 


% Ex11_9.m 
tspan = [0: 0.1: 5*pil; 

x0 = [0; 01; 

[t,x] = ode23 ('dfunc11 9', tspan, x0); 
plot (t,x(:,1)); 

xlabel ('t'); 

ylabel ('x(t) y xd(t)'); 

gtext ('x(t)'); 

hold on; 

plot (t,x(:,2), '--'); 

gtext ('xd(t)') 


+$dfunc11_9.m 
function f = dfuncl1 9(t,x) 


m= 1; 

k = 1; 

Cc = 0.2; 

t0 = pi; 

FO = 1; 

f = zeros (2,1); 


£(1) = x(2); 
£(2) = (FO* (1 — sin(pi*t/(2*t0))) — c*x(2) — k*x(1) )/m; 


Solución de un sistema de varios grados de libertad obtenida 
utilizando MATLAB 


Utilizando la función MATLAB ode23, resuelva el ejemplo 11.3. 


Solución: Las ecuaciones de movimiento del sistema de dos grados de libertad en la ecuación (E.1) del ejem- 
plo 11.3 se puede expresar como un sistema de cuatro ecuaciones diferenciales de primer orden en función de 


YM Xx» YX Y3 = Xa, Ya = X2 
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como 


JE Y (E.1) 
E 1 
y = > [F¡(t) — cya + cya — (ki + k)y + ky3) = —6y + y (E.2) 
Y3= Ya (E.3) 
. 1 
Ya = a, [PX0) + cy — cy + ky — (k + ko)y3) 
1 
= 2 [10 F2y 8 y) =5+ yu 4 y (E.4) 


x1(0) yxdl(0) 


0 5 10 15 20 25 30 35 40 45 50 


x2(t) y xd2(t) 


0 5 10 15 20 25 30 35 40 45 50 
t (línea continua: x2(1); línea punteada: xd2(t)) 


con las condiciones iniciales y(0) = 0, ¿ = 1,2, 3, 4. A continuación se presenta el programa MATLAB para 
resolver las ecuaciones (E.1) a (E.4). 


% Ex11_10.m 
tspan = [0: 0.05: 50]; 

y0 = [0; 0; 0; 0]; 

[t,y] = ode23 ('dfunc11_10', tspan, y0); 


subplot (211); 

plot (t,y(:,1)); 

xlabel ('t (línea continua: x1 (t) Línea punteada: xdl (t) ) '); 
ylabel ('x1 (t) y xdl (t)'); 

hold on; 

plot (t,y(:, 2), '--"); 

subplot (212); 

plot (t,y(:, 3)); 

xlabel ('t (línea continua: x2 (t) Línea punteada: xd2 (t) ) ” ); 
ylabel ('x2 (t) y xd2 (t)'); 

hold on; 

plot (t,y (:,4), '--');5 

+$dfunc11_10.m 

function f = dfunc11 10 (t,y) 


ml = 1; 
m2 = 2; 
k1 = 4; 
k2 = 6; 


AAN 
Ejemplo 11.11 
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(k1+k) 


k = 2; 

c= 0; 

Fl = 0; 

F2 = 105 

f = zeros (4,1); 

£(1) = y (2); 

£(2) = ( F1 2 c*y(2) + c*y(4) — 

£(3) = y (4); 

£(4) = ( F2 + c*y(2) — c*y(4) + k*y(1) 


*y(1) + k*y (3) 


)/m1; 


= (k + k2) *y(3) 


)/m2; 


Programa para implementar el método de Runge-Kutta de cuarto orden 


Desarrolle un programa MATLAB general llamado Program14 .m para resolver un conjunto de ecuaciones 
diferenciales de primer orden siguiendo el método de Runge-Kutta de cuarto orden. Use el programa para 


resolver el ejemplo 11.2. 


Solución: Se desarrolla Program14 .m para que acepte los siguientes datos de entrada: 


n = ecuaciones diferenciales de primer orden 


xx = valores iniciales x;(0), un vector de tamaño n 


dt = incremento de tiempo 


0 1 2 3 E 5 
Tiempo 


El programa requiere un subprograma para definir las funciones f¡(X, £), i 
ta los valores de x,(1), i = 1,2, ..., n a diferentes valores de tiempo ?. 


Tiempo (1) 


.570800e-001 
.141600e-001 
.712400e- 001 
.283200e-001 
.854000e-001 


O0*»U0NDNRA HH 
JO» 


5.654880e+000 
37 5.811960e+000 
38 5.969040e+000 
39 6.126120e+000 
40 6.283200e+000 


NRoR»ER 


x(1) 


.186315e-002 
.540642e-002 
.725706e-002 
.637262e-001 
.409198e-001 


.868460e-001 
.969950e-001 
.655813e-002 
.301693e-002 
.898865e-001 


0n*aUNEA 


wo JaUu 


= 1,2, ...,n. El programa presen- 


x(2) 


.479138e-001 
.755911e-001 
.806748e-001 
.615022e-001 
.171225e-001 


.040887e-001 
.388500e-001 
.657373e-001 
.821039e-001 
.855658e-001 
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AAA 
Ejemplo 11.12 Programa para el método de diferencia central 


Utilizando el método de diferencia central, desarrolle un programa MATLAB general llamado Program15.m 
para determinar la respuesta dinámica de un sistema de varios grados de libertad. Use el programa para deter- 


minar la solución del ejemplo 11.3. 


Solución: Program15 .m se desarrolla para que acepte los siguientes datos de entrada: 


n = grados de libertad del sistema 
m = matriz de masa, de tamaño n X n 
c = matriz de amortiguamiento, de tamaño n X n 
k = matriz de rigidez, de tamaño n X n 
xi = valores iniciales de x,, un vector de tamaño n 
xdi = valores iniciales de x' , un vector de tamaño n 
nstep (nstp) = intervalos de tiempo en los cuales se debe hallar la solución 
delt = incremento entre intervalos de tiempo 


10 
e 
S 
ES 
O 
ES 


El programa requiere un subprograma para definir las funciones forzadas f(t), ¿ = 1, 2, ..., n en cualquier ins- 
tante £. Proporciona los valores de la respuesta en diferentes intervalos de tiempo ¡como x;(i), x;(1) y X;(1), 


j=1,2,...,n. 


11.11 Ejemplos resueltos utilizando MATLAB 


Solución por medio del método de diferencia central 


Datos aportados: 


n= 2 nstp= 24 delt=2.421627e-001 


Solución: 
step time x(i,1) 
1 0.0000 0.0000e+000 
2 0.2422 0.0000e+000 
3 0.4843 1.7195e-002 
4 0.7265 9.3086e-002 
5 0.9687 2.6784e-001 
21 4.8433 1.6034e+000 
22 5.0854 1.6083e+000 
23 5.3276 1.3349e+000 
24 5.5697 8.8618e-001 
25 5.8119 4.0126e-001 

AA | 


Ejemplo 11.13 


NnPOoo 


xd (i,1) 


.0000e+000 
.0000e+000 
.5503e-002 
.9220e-001 
.1752e-001 


.7764e+000 
.5025e-001 
.5447e-001 
.4909e+000 
.9277e+000 


xdd (i,1) 


0.0000e+000 
0.0000e+000 
2.9321e-001 
1.0009e+000 
1.6859e+000 


-4.0959e+000 
-5.2053e+000 
24 .7444e+000 
-2.9897e+000 
-6.1759e-001 


Programa para el método de Houbolt 


RRURO 


SMS SS] 


x(i,2) 


.0000e+000 
.4661e-001 
.5204e-001 
.1222e+000 
.7278e+000 


.2077e+000 
.4526e+000 
.5098e+000 
.3498e+000 
.9837e+000 


xd (i,2) 
0.0000e+000 5 
0.0000e+000 5 
1.1398e+000 4 
2.0143e+000 2 
2.4276e+000 6 
1.6763e+000 -=1 
1.2813e+000 -2 
6.2384e-001 =3 

-2.1242e-001 =3 
-1.0863e+000 —3 


11-36 


xdd (i,2) 


.0000e+000 
.0000e+000 
.4136e+000 
.8090e+000 
.0429e- 001 


.0350e+000 
.2272e+000 
.2023e+000 
.7043e+000 
.5128e+000 


Utilizando el método de Houbolt, desarrolle un programa MATLAB general llamado Program16 .m para 
encontrar la respuesta dinámica de un sistema de varios grados de libertad. Use el programa para hallar la 
solución del ejemplo 11.6. 


Solución: Program16 .m se desarrolla para que acepte los siguientes datos de entrada. 


n = grados de libertad del sistema 
m = matriz de masa, de tamaño n X n 


a 
S 
5 
S 0. 
ES 
5 
0 


Tiempo 
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c = matriz de amortiguamiento, de tamaño n X n 

k = matriz de rigidez, de tamaño n X n 

xi = valores iniciales de x;,, un vector de tamaño n 
xdi = valores iniciales de x;, un vector de tamaño n 
nstep (nstp) = intervalos de tiempo en los cuales se debe hallar la solución 
delt = incremento entre intervalos de tiempo 


El programa requiere un subprograma para definir las funciones forzadas f(t) = 1, 2, ..., n en cualquier 
instante £. Proporciona los valores de la respuesta en diferentes estaciones de tiempo ¡como x;(i), x;(1), 
y Xi(1),j=1,2,...,n. 


Solución por medio del método de Houbolt 


Datos aportados: 


n= 2 nstp= 24 delt=2.421627e-001 


Solución: 
step time 
1 0.0000 
2 0.2422 
3 0.4843 
4 0.7265 
5 0.9687 
21 4.8433 
22 5.0854 
23 5.3276 
24 5.5697 
25 5.8119 


x(i,1) xd (i,1) xdd (i,1) x(i,2) xd (1,2) xdd (i,2) 
0.0000e+000 0.0000e+000 0.0000e+000 0.0000e+000 0.0000e+000 5.0000e+000 
0.0000e+000 0.0000e+000 0.0000e+000 1.4661e-001 0.0000e+000 5.0000e+000 
1.7195e-002 3.5503e-002 2.9321e-001 5.5204e-001 1.1398e+000 4.4136e+000 
9.1732e-002 4.8146e-001 1.6624e+000 1.1064e+000 2.4455e+000 6.6609e-001 
2.5010e-001 8.6351e-001 1.8812e+000 1.6909e+000 2.3121e+000 -1.5134e+000 
8.7373e-001 1.7900e+000 -1.7158e+000 1.7633e+000 1.3850e+000 -1.1795e+000 
1.2428e+000 1.1873e+000 -3.3403e+000 2.0584e+000 1.0125e+000 -1.9907e+000 
1.4412e+000 3.6619e-001 -4.1553e+000 2.2460e+000 4.9549e-001 -2.5428e+000 
1.4363e+000 -4.8458e-001 -4.0200e+000 2.2990e+000 9.6748e-002 2.7595e+000 
1.2410e+000 -1.1822e+000 -3.0289e+000 2.2085e+000 6.8133e-001 2.5932e+000 

nl 


Resumen del capítulo 


Se tienen que utilizar métodos numéricos en situaciones en que las ecuaciones diferenciales que rigen la vibra- 
ción libre y forzada no se pueden resolver para encontrar soluciones de forma cerrada. Presentamos el método 
de diferencia finita para la solución de las ecuaciones regentes de sistemas discretos y continuos. Describimos 
el uso de los métodos de Runge-Kutta, Houbolt, Wilson y Newmark para la solución de problemas de vibra- 
ción relacionados con sistemas de varios grados de libertad. Por último, presentamos el uso de MATLAB para 
obtener la solución numérica de problemas de vibración. 

Ahora que ya ha concluido con este capítulo, usted deberá ser capaz de contestar las preguntas de repaso 
y resolver los problemas que se presentan a continuación. 
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Preguntas de repaso 


11.1 Responda brevemente lo siguiente: 


1. Describa el procedimiento del método de diferencia finita. 

2. Utilizando la expansión de la serie de Taylor, derive las fórmulas de diferencia central para la 
primera y segunda derivadas de una función. 

3. ¿Qué es un método condicionalmente estable? 

4. ¿Cuál es la diferencia principal entre el método de diferencia central y el método de Runge-Kutta? 

5. ¿Por qué es necesario introducir puntos de malla ficticios en el método de diferencia finita de solución? 

6. Defina una matriz de tres diagonales. 

7. ¿Cuál es la suposición básica del método de Wilson? 

8. ¿Qué es un método de aceleración lineal? 

9. ¿Cuál es la diferencia entre métodos de integración explícitos e implícitos? 

10. ¿Podemos utilizar los métodos de integración numérica abordados en este capítulo para resolver 

problemas de vibración no lineal? 
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11.2 Indique si cada uno los siguientes enunciados es verdadero o falso: 


1. 


ANP 


Se requiere que los puntos de cuadrícula estén separados de manera uniforme. 

El método de Runge-Kutta es estable. 

El método de Runge-Kutta es de inicio automático. 

El método de diferencia finita es un método de integración implícita. 

El método de Newmark es un método de integración implícita. 

Para una viga con puntos de cuadrícula —1, 1, 2, 3, ..., la equivalencia de diferencia central de la 


o aw 
condición | = 0 es W_, = W). 
dx 1 
Para una viga con puntos de cuadrícula — 1, 1, 2, 3, ..., la aproximación de diferencia central de una 
condición simplemente apoyada en puntos de candela está dada por W_, = W). 


Para una viga con puntos de cuadrícula — 1, 1, 2, 3, ..., la aproximación de diferencia central de 
aw 


= 0 produce W, — 2W, + W_, =0. 


Y 
dx? 


11.3 Escriba en los espacios en blanco la palabra correcta: 


1. 


2. 
3. 


7. 
$. 


Se tienen que utilizar métodos numéricos cuando las ecuaciones de movimiento no se pueden 
resolver en forma 

En métodos de diferencia Ei se utilizan aproximaciones para : 

Las ecuaciones de diferencia finita se pueden derivar utilizando métodos diferentes. 

En métodos de diferencia finita, el dominio de la solución tiene que ser reemplazado por puntos 


Las aproximaciones de diferencia finita están basadas en la expansión de la serie de 

Se dice que los métodos numéricos que requieren el uso de un intervalo de tiempo (At) menor que 
un valor crítico (Áf,,,) son estables. 

En un método condicionalmente estable, el uso de At mayor que A?,,¡ hace al método 


Una fórmula permite calcular x; a partir de los valores conocidos de x;, ¡. 


11.4 Seleccione la respuesta más apropiada de entre las opciones dadas: 


1. 


La aproximación de diferencia central de dx/dt en t, es 


a. 5 — 1x5) b. (o = xj-1) e > (xi+1 — Xj-1) 
La aproximación de diferencia central de d2x/df? en t,es 
! 1 l 
na ya — 2x + Xi-1) b. a = Xi-1) c. pe =Xi=1) 


Un método de integración en el cual el cálculo de x;, ¡ está basado en la ecuación de equilibrio t; se 
conoce como 


a. método explícito b. método implícito e. método regular 


En un método de inicio no automático tenemos que generar el valor de la siguiente cantidad por 
medio de aproximaciones de diferencia finita de x; y X;: 


a. Xy b. xXx, Cox: 

Los métodos de Runge-Kutta determinan las aproximaciones de 

a. ecuaciones algebraicas b. ecuaciones diferenciales e. ecuaciones matriciales 
La aproximación de diferencia finita de 42U/dx? + a2U = 0 en x,está dada por 

a. Uy — (2 — MAJO, + U-1=0 

b. Uj+1 > 20; + Uj+1 = 0 

e Uja =(2= 074 +03 =0 


El método de diferencia finita requiere el uso de aproximaciones de diferencia finita en 
a. sólo la ecuación diferencial regente 

b. sólo condiciones límite 

c. la ecuación diferencial regente y también en condiciones límite 


11.5 
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$. Si una barra sometida a vibración longitudinal está fija en el nodo 1, la fórmula de diferencia di- 
recta proporciona 
a.U, =0 b. U, = U, c.U, =U_; 

9. Si una barra sometida a vibración longitudinal está fija en el nodo 1, la fórmula de diferencia di- 
recta proporciona 
a.U,=0 b. U, = U, c.U =U_; 

10. La aproximación de diferencia central de 4*W/dx* — B*W = 0 en el punto de cuadrícula ¡ con 

intervalo de tiempo h es 


a. Wiyo — AWis1 + (6 — BU)W, — 4,1 + W;2 =0 
Do. Wir — Wi + (6 — MBÍ)W, — 6W,_1 + W,2 =0 
C. Wis3 — 4Wis1 + (6 — IB)W, — 4W,1 + W,3=0 


Correlacione los elementos en las dos columnas siguientes: 


1. Método de Houbolt a. Asume que la aceleración varía linealmente entre £;, y 
t¿+0Ar,0=1. 
2. Método de Wilson b. Asume que la aceleración varía linealmente entre £; y t; 
+ 1; puede conducir a amortiguamiento negativo. 
3. Método de Newmark c. Basado en la solución de un sistema equivalente de 
ecuaciones de primer orden. 
Método de Runge-Kutta d. El mismo que el método Wilson con 9 = 1. 
Método de diferencia finita e. Utiliza expresiones de diferencia finita para X;+1 y Xi+1 


en función de x;_>, X;_1> Xp» Y X¡+]- 


6. Método de aceleración lineal f. Condicionalmente estable. 


Problemas 


Sección 11.2 Método de diferencia finita 


11.1 


11.2 


Las fórmulas de diferencia directa utilizan los valores de la función a la derecha del punto de cuadrícula 
base. Por lo tanto la primera derivada en el punto ¡(t = t;) se define como 

dx x(t + At) — x(t) TS 

dt At Ar 


Derive las fórmulas de diferencia directa para (dx) /(d£2), (43x) /(d*) y (d*x) /dt*) en el tiempo t,. 


Las fórmulas de diferencia inversa utilizan los valores de la función a la izquierda del punto de la cua- 
drícula base. Por consiguiente, la primera derivada en el punto ¡(t = £;) se define como 


dx HALA 221 


dt At At 


Derive las fórmulas de diferencia inversa para (d2x) /(d£2), (d3x) /(d3) y (d*x) /d1*) en el tiempo £,. 


11.3 Derive la fórmula para la cuarta derivada (d%x) /(d:%), de acuerdo con el método de diferencia central. 


Sección 11.3 Método de diferencia central para sistemas de un solo grado de libertad 


11.4 Encuentre la respuesta vibratoria libre de un sistema de un solo grado de libertad no amortiguado, con 


m = 1 yk= 1, por medio del método de diferencia central. Suponga xy = 0 y xy = 1. Compare los 
resultados obtenidos con Af = 1 y Ar = 0.5 con la solución exacta x(1) = sen £. 
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11.5 Integre la ecuación diferencial 


dx 


de 


+ 0.1x =0 para .0=t=10 


utilizando la fórmula de diferencia inversa con Ar = 1. Suponga las condiciones iniciales como 
Xy =1yx =0. 


11.6 Encuentre la respuesta de vibración libre de un sistema de un solo grado de libertad viscosamente amor- 
tiguado con m = k = c = 1, por medio del método de diferencia central. Suponga que xy = 0, Xy = 1 y 
Ar =0.5. 

11.7 Resuelva el problema 11.6 cambiando c a 2. 


11.8 Resuelva el problema 11.6 considerando el valor de c como 4. 


11.9 Encuentre la solución de la ecuación 4x + 2x + 3000x = F(t), donde F( f) es como se muestra en la 
figura 11.10 para la duración O = 1 <= 1. Suponga que xy = Xy = 0 y Ar = 0.05. 


F(t) 


0 02 06 “Figura 11.10 


11.10 Encuentre la solución de un sistema de resorte-masa-amortiguador regido por la ecuación mx + cx + 
kx = F(0) = 9F. tconm =c=k= 1 y0F = 1. Suponga que los valores iniciales de x y x son cero 
y At = 0.5.Compare la solución de diferencia central con la solución exacta dada en el ejemplo 4.9. 


Sección 11.4 Método de Runge-Kutta para sistemas de un solo grado de libertad 


11.11 Exprese la siguiente ecuación diferencial de orden enésimo como un sistema de n ecuaciones diferen- 
ciales de primer orden: 


11.12 Encuentre la solución de las siguientes ecuaciones aplicando el método de Runge-Kutta de cuarto orden 
con Af = 0.1: 


=x-= 150 0% xy =1 
“ yA 
x= —tx% xp = 1. 


11.13 La fórmula de Runge-Kutta de segundo orden está dada por 


> > 


Xi = X¡ +5(K, + K)) 


donde 


>o 


K¡=hF(X,t) y Ka, =hF(X,+ Kyt; + h) 


Utilizando esta fórmula, resuelva el problema considerado en el ejemplo 11.2. 
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11.14 La fórmula de Runge-Kutta de tercer orden está dada por 


donde 
K, =hF(X,t) 
Ko =hPF(X,+3K 1,1, + 1h) 
y 


K3=hF(X;¡-— K¡+2K,t¡ + h) 
Utilizando esta fórmula, resuelva el problema considerado en el ejemplo 11.2 


11.15 Utilizando el método de Runge-Kutta de segundo orden, resuelva la ecuación diferencial x + 1000x = 0 
con las condiciones iniciales xy = 5 y Xy = 0. Use Ar = 0.01. 


11.16 Utilizando el método de Runge-Kutta de tercer orden, resuelva el problema 11.15. 


11.17 Utilizando el método de Runge-Kutta de cuarto orden, resuelva el problema 11.15. 


Sección 11.5 Método de diferencia central para sistemas de varios grados de libertad 


11.18 Utilizando el método de diferencia central, determine la respuesta del sistema de dos grados de libertad 
que se muestra en la figura 11.2 cuando c = 2, F¡(t) = 0, F,(t) = 10. 


11.19 Utilizando el método de diferencia central, determine la respuesta del sistema que se muestra en la 
figura 11.2 cuando F¡(t+) = 10 sen 5t y F,(t) = 0. 


11.20 Las ecuaciones de movimiento de un sistema de dos grados de libertad están dadas por 2x, + 6x, — 2x, 
= 5 y Xx, — 2x, + 4x, = 20 sen 5f. Suponiendo las condiciones iniciales como x,(0) = x,(0) = x,(0) = 
x2(0) = 0, encuentre la respuesta del sistema, por medio del método de diferencia central con At = 0.25. 


Sección 11.6 Método de diferencia finita para sistemas continuos 


11.21 Los extremos de una viga están restringidos elásticamente por resortes lineales y torsionales, como se 
muestra en la figura 11.11. Por medio del método de diferencia finita, exprese las condiciones límite. 


11.22 Utilizando el método Runge-Kutta de cuarto orden, resuelva el problema 11.20. 


11.23 Encuentre las frecuencias naturales de una barra con ambos extremos empotrados sometida a vibración 
longitudinal, utilizando tres puntos de malla en el rango 0 <x<l. 


11.24 Derive las ecuaciones de diferencia finita que rigen la vibración longitudinal forzada de una barra 
uniforme con un extremo fijo y el otro libre, utilizando un total de n puntos de malla. Encuentre las 


frecuencias naturales de la barra, utilizando n = 4. 


11.25 Derive las ecuaciones de diferencia finita para la vibración forzada de una flecha uniforme con ambos 
extremos fijos sometida a torsión, utilizando un total de n puntos de malla. 


11.26 Encuentre las primeras tres frecuencias naturales de una viga uniforme con ambos extremos fijos. 
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Figura 11.11 


11.27 Derive las ecuaciones de diferencia finita para la vibración forzada de una viga en voladizo sometida a 
una fuerza transversal f(x,f) = ff cos «wt en el extremo libre. 


11.28 Derive las ecuaciones de diferencia finita para el análisis de vibración forzada de una membrana rec- 


tangular, utilizando m y n puntos de malla en las direcciones x y y, respectivamente. Suponga que la 
membrana está fija a lo largo de todos sus bordes. Use la fórmula de diferencia central. 


Secciones 11.7, 11.11 Método de Runge-Kutta para sistemas de varios grados de libertad 
y ejemplos resueltos utilizando MATLAB 


11.29 Utilizando Program14 . m (método de Runge-Kutta de cuarto orden), resuelva el problema 11.18 conc = 1. 
11.30 Utilizando Program14 .m (método de Runge-Kutta de cuarto orden), resuelva el problema 11.19. 


11.31 Utilizando Program15 .m (método de diferencia central), resuelva el problema 11.20. 


Secciones 11.8, 11.11 Método de Houbolt, y ejemplos resueltos utilizando MATLAB 


11.32 Utilizando Program15 .m (método de diferencia central), resuelva el problema 11.18 con c = 1. 
11.33 Utilizando Program15 .m (método de Houbolt), resuelva el problema 11.19. 


11.34 Utilizando Programl16 .m (método de Houbolt), resuelva el problema 11.20. 


Sección 11.9 Método de Wilson 


11.35 Utilizando el método de Wilson con O = 1.4, resuelva el problema 11.18. 
11.36 Utilizando el método de Wilson con 9 = 1.4, resuelva el problema 11.19. 


11.37 Utilizando el método de Wilson con O = 1.4, resuelva el problema 11.20. 


Sección 11.10 Método de Newmark 


11.38 Utilizando el método de Newmark con a = 5 yB= 5, resuelva el problema 11.18. 
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11.39 Utilizando el método de Newmark con «a = ¿yfB= 5 resuelva el problema 11.19. 


11.40 Utilizando el método de Newmark cona = ¿yfB= 5 resuelva el problema 11.20. 


Sección 11.11 Ejemplos resueltos utilizando MATLAB 


11.41 Utilizando la función ode 23 de MATLAB, resuelva la ecuación diferencial 5x + 4x + 3x = 6sent 
con x(0) = x(0) =0. 


11.42 Las ecuaciones de movimiento de un sistema de dos grados de libertad están dadas por 


A E (0) 


donde F'(t) indica un pulso rectangular de magnitud 5 que actúa en el rango O <= t = 2. Encuentre la 
solución utilizando MATLAB. 


11.43 Encuentre numéricamente la respuesta de un péndulo simple resolviendo la ecuación linealizada: 
0 + 70 =0 


con + := 0.01 y trace la respuesta, 0(t), en el rango O <= £ <= 150. Suponga las condiciones iniciales 


= 09 


como 0(+ = 0) = 0, = 1 rad y 0 = 0) = % = 1.5 rad/s. Use la función ode23 de MATLAB para 
obtener la solución numérica. 


11.44 Encuentre numéricamente la respuesta de un péndulo simple resolviendo la ecuación exacta: 
0 + Fi send =0 


con o = 0.01 y trace la respuesta, 0(t), en el rango O <= t = 150. Suponga las condiciones iniciales como 
0(t =0) = 0, = 1 rad y 0 = 0) = 0% = 1.5 rad/s. Use la función ode23 de MATLAB para obtener 


la solución numérica. 


11.45 Encuentre numéricamente la respuesta de un péndulo simple resolviendo la ecuación no lineal: 


con 7 = 0.01 y trace la respuesta, 0(1), en el rango O = 1 <= 150. Suponga las condiciones iniciales 


como 0(+ = 0) = O, = 1 rad y 0 = 0) = 0 = 1.5 rad/s. Use la función ode23 de MATLAB para 
obtener la solución numérica. 


11.46 Escriba una subrutina WILSON para implementar el método Wilson. Use este programa para hallar la 
solución del ejemplo 11.7. 


11.47 Escriba una subrutina NUMARK para implementar el método Newmark. Use esta subrutina para deter- 
minar la solución del ejemplo 11.8. 


CAPÍTULO 12 


Metodo de los elementos finitos 


Ingeniero suizo que en 1892 se unió al Instituto Federal Suizo de Tecnología en Zurich 
para ocupar la cátedra de maquinaria térmica. Trabajó en varias áreas, entre ellas las 
de diseño de maquinaria, controles automáticos, termodinámica, dinámica de rotores y 
turbinas de vapor. Publicó a fines del siglo xx uno de los libros más sobreslientes, Die 
Dampfturbin, el cual se tradujo a muchos idiomas. Esta obra aborda no sólo temas de 
termodinámica implicados en el diseño de turbinas, sino también trata del flujo de flui- 
dos, vibración, análisis de esfuerzo de placas y cilindros metálicos huecos. Al método 
aproximado que presentó para calcular frecuencias naturales de vigas se le conoce como 
método de Stodola. (Fotografía cortesía de Applied Mechanics Reviews). 


Aurel Boreslav Stodola 
(1859-1942) 


Esquema del capítulo 


Objetivos de aprendizaje 12-2 12.7 Matrices de masa consistente y de masa 
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12.2 Ecuaciones de movimiento de un elemento 12.8 Ejemplos resueltos utilizando MATLAB 
12-3 12-27 
12.3 Matriz de masa, matriz de rigidez y vector Resumen del capítulo 12-30 
de fuerza 12-5 Referencias 12-30 
12.4 Transformación de matrices y vectores Preguntas de repaso 12-31 
de un elemento 12-| | Problemas 12-33 
12.5 Ecuaciones de movimiento del sistema Proyectos de diseños 12-43 


completo de elementos finitos 12-13 


12.6 Incorporación de condiciones límite 12-15 


12.1 Introducción 12-2 


El método de los elementos finitos es un método numérico que se puede utilizar para obtener la 
solución precisa (pero aproximada) de muchos problemas de vibración complejos. Se derivan las 
matrices de masa y rigidez y los vectores de fuerza necesarios para el análisis de elementos finitos 
básicos unidimensionales como una barra en movimiento axial, una varilla en movimiento torsio- 
nal y una viga en movimiento de flexión. Para el análisis de problemas que implican elementos 
unidimensionales en geometrías de dos y tres dimensiones (armaduras y bastidores o marcos), las 
matrices de elementos se tienen que transformar en un espacio relevante de mayores dimensiones. 
Se explican los detalles de transformación de matrices y vectores de elementos y el uso de las 
matrices y vectores resultantes al formular las ecuaciones de movimiento de elemento finito para 
sistemas complejos. También se aborda la incorporación de las condiciones límite al sistema en- 
samblado de matrices y ecuaciones. Se presentan ejemplos para ilustrar el método de los elementos 
finitos para determinar las frecuencias naturales de vibración de barras y vigas, así como el análisis 
de esfuerzo de una armadura de dos dimensiones. Se describe con ejemplos ilustrativos el uso de 
matrices de masa consistente y de masa concentrada en el análisis de elementos finitos. Por último, 
se proporcionan programas MATBLAB para determinar los desplazamientos nodales bajo cargas 
axiales especificadas, las frecuencias naturales de vibración de una barra escalonada y el análisis de 
valor eigen de una viga escalonada. 


Objetivos de aprendizaje 
Al terminar este capítulo, usted deberá ser capaz de realizar lo siguiente: 


e Identificar las matrices de rigidez y masa para la solución de diferentes tipos de problemas de 
vibración. 

e Transformar las matrices de elementos desde un sistema de coordenadas locales hasta el siste- 
ma de coordenadas globales. 


e Ensamblar las matrices de elementos y aplicar las condiciones límite. 
e Realizar el análisis estático de problemas que implican barras, varillas y vigas. 


e Efectuar el análisis dinámico de problemas que implican elementos de barras, varillas y vigas 
para hallar frecuencias naturales y modos. 


e Utilizar matrices de masa consistente y masa concentrada en el análisis de vibración de ele- 
mentos finitos. 


e Utilizar MATLAB para resolver problemas de vibración por medio del análisis de elementos 
finitos. 


El método de los elementos finitos es un método numérico que se puede utilizar para la solución 
precisa de problemas de vibración estructural y mecánicos complejos [12.1, 12.2]. En este méto- 
do, a la estructura original la reemplazan varias piezas o elementos, de los cuales se supone que 
se comportan como un miembro estructural continuo llamado elemento finito. Se supone que los 
elementos están interconectados en ciertos puntos llamados juntas Oo nodos. Como es muy difícil 
determinar la solución exacta (como en los desplazamientos) de la estructura original bajo las car- 
gas especificadas, se supone una solución aproximada conveniente en cada elemento finito. La idea 
es que si las soluciones de los diversos elementos se seleccionan adecuadamente, se puede hacer 
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que converjan en la solución exacta de la estructura total a medida que el tamaño del elemento 
se reduce. Durante el proceso de solución, el equilibrio de fuerzas en las juntas y la compatibilidad 
de los desplazamientos entre los elementos se satisfacen, de modo que toda la estructura (ensam- 
blaje de los elementos) se comporte como una sola entidad. 

En este capítulo se presenta el procedimiento básico del método de los elementos finitos, junto 
con su aplicación a problemas de vibración simple. Se derivan las matrices de elementos, rigidez 
y masa, así como los vectores de fuerza para un elemento de barra, un elemento de torsión y un 
elemento de viga. Se presenta la transformación de las matrices de elementos y vectores del sistema 
de coordenadas local al global. Se analizan las ecuaciones de movimiento del sistema completo de 
elementos finitos y la incorporación de condiciones límite. Se presentan los conceptos de matrices 
de masa consistente y de masa concentrada junto con un ejemplo numérico. Por último, se presen- 
ta un programa de computadora para el análisis de valor eigen de vigas escalonadas. Aunque las 
técnicas presentadas en este capítulo se pueden aplicar a problemas más complejos que implican 
elementos finitos de dos y tres dimensiones, sólo se considera el uso de elementos de una dimensión 
en el tratamiento numérico. 


A manera de ilustración, en la figura 12.1(b) se muestra el modelo de elementos finitos de la es- 
tructura de una fresadora cepilladora (figura 12.1(a)). En este modelo, las columnas y el sobrebrazo 
están representados por elementos de placa triangulares y el cursor transversal y el portaherramien- 
tas están representados por elementos de viga [12.3]. Se supone que los elementos están conecta- 
dos entre sí sólo en las juntas. El desplazamiento dentro de un elemento se expresa en función de 
los desplazamientos en las esquinas o juntas del elemento. En la figura 12.1(b) se supone que el 
desplazamiento transversal dentro de un elemento típico e es w(x, y, £). Los valores de w, (9w/0x) y 
(dw/0y) en las juntas 1, 2 y 3, es decir, w(x;, y¡, £), (9w) /(Ax)Mx,, yy, £), (9w) /(9YYX], Y ¡> L), ..., (9w) /(9y) 
(3, y3, £), se tratan como incógnitas y se indican como w;(£), w,(0), wx(0), .... wa(1). El desplazamiento 


Sobrebtazo EA Porta herramientas 


Columna Columna 


Elemento e 


Elementos 


Cursor transversal 
de placa 


Bancada 


F; 
Fuerzas de corte 


(a) Estructura de una fresadora cepilladora (b) Modelo de elementos finitos 


Figura 12.1 Modelado de elementos finitos. 
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w(x, y, £) se puede expresar en función de los desplazamientos de las juntas desconocidos w;(t) en 
la forma 


n 


w(x, y, 1) = Y, Ni(x, y) wilt) (12.1) 


i=1 


donde N¡(x, y) se conoce como función de forma correspondiente a los desplazamientos en las 
juntas w;(£) y n es la cantidad de desplazamientos desconocidos en las juntas (n = 9 en la figura 
12.1(b)). Si en el elemento actúa una carga distribuida f(x, y, £), se puede convertir en fuerzas equi- 
valentes que actúan en las juntas £(1) (í = 1, 2,...,9). Si en las juntas actúan fuerzas concentradas, 
también se pueden sumar a la fuerza apropiada que actúa en la junta f(t). Ahora derivaremos las 
ecuaciones de movimiento para determinar los desplazamientos en las juntas w,(t) bajo la acción 
de las fuerzas prescritas en las juntas f(£). Utilizando la ecuación (12.1), la energía cinética T y la 
energía de deformación V del elemento se pueden expresar como 


T= ¿We [m]w (12.2) 
1 >T > 
pa [k] w (12.3) 
donde 
w(t) wy(t) dwy/dt 
wa(1) wa(1) dw/dt 
W = o W = . a . 
w(t) wn(t) dw,/dt 


y [m] y [k]son las matrices de masa y rigidez del elemento. Sustituyendo las ecuaciones (12.2) y 
(12.3) en las ecuaciones de Lagrange, ecuación (6.44), las ecuaciones de movimiento del elemento 
finito se obtienen como 


a 


[m]W + [x]W = f (12.4) 


>o 


donde f es el vector de las fuerzas que actúan en las juntas y W es el vector de las aceleraciones 
en las juntas dado por 


1 dm, /d 

w d4w,Ja? 
e 

Wn dw, de 


Observe que la forma de los elementos finitos y el número de desplazamientos en las juntas desco- 
nocidos pueden diferir según la aplicación. Aunque las ecuaciones de movimiento de un solo ele- 
mento, ecuación (12.4), no son útiles de forma directa (ya que nuestro interés radica en la respuesta 
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dinámica del ensamblaje de elementos), la matriz de masa [m], la matriz de rigidez [X] y el vector 
de las fuerzas que actúan en la junta f de los elementos individuales se requieren para la solución 
final. En la siguiente sección derivaremos las matrices de rigidez y masa de los elementos y los 
vectores de las fuerzas que actúan en las juntas para algunos elementos unidimensionales simples. 


12.3.1 
AT 


Elemento 
de una barra 


Considere el elemento de la barra uniforme que se muestra en la figura 12.2. Para este elemento unidi- 
mensional, los dos puntos extremos forman las juntas (nodos). Cuando el elemento se somete a las car- 
gas axiales f (t) y f,(0), se supone que el desplazamiento axial dentro del elemento es lineal en x como 


u(x,t) = alt) + b(t)x (12.5) 


Cuando los desplazamientos u,(£) y u,(£) se tratan como incógnitas, la ecuación (12.5) deberá sa- 
tisfacer las condiciones 


u(0,t) = u(e), u(l,t) = u2(t) (12.6) 


Las ecuaciones (12.5) y (12.6) conducen a 


a(t) = u(t) 


alt) +b(I=ux) o br) == —_ (12.7) 


La sustitución de a(t) y b(t) de la ecuación (12.7) en la ecuación (12.5) resulta 


u(x,t) = ( 2) uj(t) + LAO) (12.8) 


u(x,t) = Miu) + Níx)jur(t) (12.9) 


donde 


(12.10) 


son las funciones de forma. 


p, E, A 


=> u (1) —-u(x, 0/ — ult) 


010 9h >: 
did —x — Junta 2 10) 


|< l > Figura 12.2 Elemento de una barra uniforme. 
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La energía cinética del elemento de la barra se expresa como 
1 2 
1 du(x, t) y 
a A d. 
a 
l 
1 dui(t du»(t) y? 
A pad ») a a de 
2) l dt l dt 


7 
= 2 ia + 8) (12.11) 
23 
donde 
. du(t) . dux(t) 
Uy = > Uy = 
dt dt 


p es la densidad del material y A es el área de sección transversal del elemento. 
Expresando la ecuación (12.11) en forma matricial, 


TÓ= Si" (mii) (12.12) 
donde 
sra Jult) 
u(t) = eo 


y el superíndice T indica la traspuesta, la matriz de masa [m] se puede identificar como 


[m] = pe al (12.13) 


La energía de deformación del elemento se escribe como 


V(1) = L fea (e as 


1f 1 2 
= Al EA (0) + 0) dx 
LEA 
SS A — 2u47 + u3) (12.14) 


donde u, = u,(t), u, = ux(t) y E es el módulo de Young. Expresando la ecuación (12.14) en forma 
matricial como 


¿(1 [x]4(r) (12.15) 
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12.3.2 
A 


Elemento 
de torsión 


donde 


la matriz de rigidez [k] se puede identificar como 


a 12.16 
a (12.16) 


Po) 


se puede derivar a partir de la expresión de trabajo virtual. Si la barra se somete a la fuerza distri- 
buida f(x,£), el trabajo virtual 9W se expresa como 


El vector de fuerzas 


l 
9W(t) = ES 1) Óu(x,t) dx 


= Fra , € S ») Su(t) + (5) Sua(e)) dx 
a (fisco ( - Dax) Su (1) 
+ (fren (Jar) Sut) (12.17) 


Expresando la ecuación (12.17) en forma matricial como 
SW(1) = 0 F (0) = f(0) Sm (1) + far) Suar) (12.18) 


las fuerzas equivalentes en las juntas se pueden identificar como 


A) = / sta 5 ( z Dax 
Fat) = [16.0 (Jas 


Considere un elemento de torsión uniforme con el eje x a lo largo del eje centroidal, como se mues- 
tra en la figura 12.3. Sea /,, el momento polar de inercia con respecto al eje centroidal y GJ la rigi- 
dez torsional (J = 1, para una sección transversal circular). Cuando se supone que el desplazamiento 
torsional (rotación) dentro del elemento es lineal en x como 


(12.19) 


0(x,1) = alt) + b(Dx (12.20) 


12.3.3 
E 


Elemento 
de una viga 
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Junta 1 Pslp GA Junta 2 
e = A 
9(0) a NOVO) 


pas 0(x 


> 


Figura 12.3 Elemento de torsión uniforme. 


y las rotaciones 6,(t) y 0,(t) en las juntas se tratan como incógnitas, la ecuación (12.20) se expresa, 
procediendo como el caso del elemento de una barra, como 


0(x,1) = M()(0) + Mx) 00) (1221) 


donde N;¡(x) y N,(x) son las mismas que en la ecuación (12.10). La energía cinética, la energía de 
deformación y el trabajo virtual para torsión pura están dados por 


1/0 fa(x,t)y? 
T(t) = A plo > ) dx (12.22) 


1/0 fo0(x,1)y? 
V(1) = a cal a ) dx (12.23) 


l 
E [1 1) 80(x, 1) dx (12.24) 
0 


donde p es la densidad de masa y f(x,£) es el par de torsión distribuido por unidad de longitud. Uti- 
lizando los procedimientos empleados en la sección 12.3.1, podemos derivar las matrices de masa 
y rigidez y el vector de fuerzas del elemento: 


Ñ cal | as 

[m] = 612 (12.25) 
GT 

[k] = al | (12.26) 


(12.27) 


EN i 160 ( - Das 
po) 


Ahora consideraremos el elemento de una viga de acuerdo con la teoría de Euler-Bernoulli.! La 
figura 12.4 muestra un elemento de una viga uniforme sometida a una distribución de fuerzas 


1 El elemento de una viga, según la teoría de Timoshenko, se consideró en las referencias [12.4-12.7]. 
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transversales f(x, £). En este caso, las juntas experimentan tanto desplazamientos traslacionales 
como rotacionales, así que los desplazamientos desconocidos en las juntas se designan como w;(1), 
w,(0), wx(£) y w4(£). Por lo tanto, habrá fuerzas lineales en las juntas f,(1) y f(£1) correspondientes a 
los desplazamientos lineales w;,(1) y wx(t) y fuerzas rotacionales de uniones (momentos de flexión) 
0 y fa(t) correspondientes a los desplazamientos rotacionales w,(t) y w,(t), respectivamente. Se 
supone que el desplazamiento transversal dentro del elemento es una ecuación cúbica en x (como 
en el caso de deflexión estática de una viga): 


w(x,t) = alt) + d(0x + c(0a? + d(1)x? (12.28) 


Los desplazamientos desconocidos en las juntas deben satisfacer las condiciones 


0 
(0,1) =w1(), (0,5) =wa(2) 
E (12.29) 
w(1,1) =w(0, 2,0) = walt) 
E 
Las ecuaciones (12.28) y (12.29) proporcionan 
a(t) = wj(t) 
b(t) = wat) 
1 
(1) = ¿[3m(1) — 2001 + 3wa(1)  wa(00 
d(t) = llo) + w(1)1 — 2w3(1) + wa(0)1] (12.30) 


Sustituyendo las ecuaciones (12.30) en la ecuación (12.28), podemos expresar w(x, £) como 


p Pp 
Y? e ES El 

O) 10) 
E E 
pg roo A 
walt y m + Xx 

x—> En LE 
Le 1 > 


Junta 1 Junta2 Figura 12.4 Elemento de una viga uniforme. 
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Esta ecuación se puede volver a escribir como 


4 
w(x,1) = Y N(x)w;(t) (12.32) 


i=1 


donde N;(x) son las funciones de forma dadas por 


X 2 X 3 
Mx) =1 2(3) i +) (12.33) 
XxX 2 Xx 3 
Na(x) = x 21(+) + (3) (12.34) 
x 2 x 3 
Na(x) = (3) +) (12.35) 
d 2 Xx 3 
Na(x) = d+) + +) (12.36) 


La energía cinética, la energía de deformación a flexión y el trabajo virtual del elemento se pueden 
expresar como 


' w(x, 2 ; . 
T(t) = al pal o 2 dx = ¿0 impo) (12.37) 
1 24 x, 3 
V(t) = A) er a 2 dx = OO) (12.38) 
1 el 
W(t) = [sc 1) 9w(x,1) dx =8w(t) f(t) (12.39) 
0 


donde p es la densidad de la viga, £ es el módulo de Young, / es el momento de inercia de la sección 
transversal, A es el área de sección transversal, y 


w(t) dw;/dt 
ET 
wa(t) dw4/dt 
9w;(t) Fi(t) 
>, _ )0w2(t) A 
HOY to po OA o 
9wa(t) Fale) 
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Sustituyendo la ecuación (12.31) en las ecuaciones (12.37) a (12.39) y realizando las integraciones 
necesarias, obtenemos 


156 221 54  —13/ 


Al 221  4P 131. —3P 
[m] = 22 (12.40) 
4201 54 131 156 -221 


131. 312 -22 412 


[£] = 5 (12.41) 


f(O= | f(x0M(0 dx,  1=1,2,3,4 (12.42) 


Como se planteó antes, el método de los elementos finitos considera el sistema dinámico dado co- 
mo un ensamble de elementos. Los desplazamientos en las juntas de un elemento individual se 
seleccionan en una dirección conveniente, según la naturaleza del elemento. Por ejemplo, para el 
elemento de la barra de la figura 12.2, se seleccionan los desplazamientos u,(t) y ux(t) a lo largo 
de la dirección axial del elemento. Sin embargo, otros elementos de la barra pueden tener orien- 
taciones diferentes en un ensamble, como se muestra en la figura 12.5. Aquí x indica la dirección 
axial de un elemento individual y se llama eje de coordenadas local. Si utilizamos u;(t) y ux(t) 
para indicar los desplazamientos de diferentes elementos de la barra, habrá un desplazamiento en 
la junta 1, tres en la junta 2, dos en la junta 3 y dos en la junta 4. No obstante, los desplazamientos 
de las juntas se pueden especificar de manera más conveniente por medio de ejes de coordenadas de 
referencia o globales X y Y. Entonces se pueden utilizar los componentes de desplazamiento de las 
juntas paralelos a los ejes X y Y como los desplazamientos en el sistema de coordenadas global. 
Éstos se muestran como U;(t), i = 1,2,..., 8 en la figura 12.5. Los desplazamientos de las juntas 


Figura 12.5 Sistema dinámico (armadura) 
idealizado como un ensamble de cuatro 
elementos de barra. 


12.4 Transformación de matrices y vectores de un elemento 12-12 


Uaj(1) 


0 
X x = eje de coordenadas local 


X, Y = eje de coordenadas global 
ur (1), u,(t) = desplazamientos locales Figura 12.6 Desplazamientos locales y 
Us¡-1(0), ... , Uz(1) = desplazamientos globales globales en las juntas del elemento e. 


en los sistemas de coordenadas local y global para un elemento de barra típico e se muestran en la 
figura 12.6. Los dos conjuntos de desplazamientos están relacionados como sigue: 


ul (1) = Uz¡-¡(t) cos O + U»¡(t) sen 0 
u2(t) = Uz¡-1(t) cos O + U»;(t) senO (12.43) 


Éstas se reescriben como 
ú(+) = [AJU(0) (12.44) 
donde [A] es la matriz de transformación de coordenadas dada por 


0 0 0 0 
[1] = Ds a (12.45) 
0 0 cosgO sen0 


y ú(t) y U(t) son los vectores de los desplazamientos de las juntas en el sistema de coordenadas 
local y global, dados por 


Uy; 1(£) 
Sr _ Jult) Pra — ¿4 Vat) 
oa) 00 = 9 dy-1(0) 
U,¡(t) 


Es útil expresar la matriz de masa, la matriz de rigidez y el vector de fuerzas en las juntas de un 
elemento en función del sistema de coordenadas global mientras se determina la respuesta dinámica 
del sistema completo. Como las energías cinética y de deformación del elemento deben ser inde- 
pendientes del sistema de coordenadas, tenemos 


T(1) = SY imJii) = UN miU() (12.46) 
V(1) = Say" UJa() E UTE) (12.47) 
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donde [mm] y [k] indican las matrices de masa y rigidez del elemento, respectivamente, en el sistema 
de coordenadas global y Ult) es el vector de velocidades en las juntas en el sistema de coordenadas 
global, relacionado con ut ) como en la ecuación (12.44): 


ño = WUO (12.48) 


Insertando las ecuaciones (12.44) y (12.48) en las ecuaciones (12.46) y (12.47) obtenemos 


1) = 00 majya = 1000) (12.49) 
vo = VO DIAMÚ = 00 TO (12.50) 
Las ecuaciones (12.49) y 12.50) generan 
[(m] = [[m][A] (12.51) 
[k] = AYIXxJlA] (12.52) 


Asimismo, igualando el trabajo virtual en los dos sistemas de coordenadas, 


=> 


SW(1) = 07 f(0) = SUN” 0) (12.53) 


encontramos el vector de las fuerzas que actúan en las juntas del elemento en el sistema de coor- 
denadas global f (1): 


Fi = 70 (12.54) 


Las ecuaciones (12.51), (12.52) y (12.54) se pueden utilizar para obtener las ecuaciones de movi- 
miento de un solo elemento finito en el sistema de coordenadas global: 


(m]U(0) + [JU =X0 (12.55) 


Aunque esta ecuación no se utiliza mucho, ya que nuestro interés radica en las ecuaciones de mo- 
vimiento de un ensamble de elementos [ m ] y [k] y el vector F son útiles al derivar las ecuaciones 
de movimiento del sistema completo, como se indica en la siguiente sección. 


Como la estructura completa se considera un ensamble de varios elementos finitos, ahora exten- 
deremos las ecuaciones de movimiento obtenidas para elementos finitos únicos en el sistema glo- 
bal a la estructura completa. Debemos indicar los desplazamientos de las juntas de la estructura 
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completa en el sistema de coordenadas global como U;(t), Ux(t), ..., U,y(t) O, de manera equiva- 
lente, como un vector columna: 


Uy(t) 


Por comodidad, debemos indicar las cantidades que pertenecen a un elemento e en el ensamble por 
medio del superíndice e. Como el desplazamiento de las juntas de cualquier elemento e se pueden 
identificar en el vector de desplazamientos de las juntas de la estructura completa, los vectores 
U()(t) y U(t) están relacionados: 


Ur) = [AU (+) (12.56) 


donde [4(] es una matriz rectangular compuesta de ceros y unos. Por ejemplo, para el elemento 1 
que se muestra en la figura 12.5, la ecuación (12.56) se escribe como 


U(1) 
U(t) 1 oo.o.o.0.007lux) 
GO) ¿UV _Z [0 1.0.0.0.0.00 sn 
Uxlt) 0.0. 1.0.000.0 
Uat) 0.0.01.0.0.0.0 
Us(1) 


La energía cinética de la estructura completa se obtiene sumando las energías cinéticas de los ele- 
mentos individuales 


ul) (12.58) 


donde E indica cuántos elementos finitos hay en el ensamble. Diferenciando la ecuación (12.56) se 
puede derivar la relación entre los vectores de velocidad: 


UN (r) = [AD]UL) (12.59) 
La sustitución de la ecuación (12.59) en la ecuación (12.58) conduce a 


E o. A 
S UA [m0] [AU (12.60) 


La energía cinética de la estructura completa también se puede expresar en función de las velocida- 
des en las juntas de la estructura completa U: 


Il: 


T=_Í"[M] (12.61) 


L 
les 
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donde [M | es la matriz de masa de la estructura completa. Una comparación de las ecuaciones 
(12.60) y (12.61) da la relación? 


E 
=D [m9][A)] (12.62) 


Asimismo, considerando la energía de deformación, la matriz de rigidez de estructura completa[K], 
se expresa como 


E 
= 2ol AFI] [ao] (12.63) 


Por último, considerando el trabajo virtual se obtiene el vector de las fuerzas que actúan en las 
juntas de la estructura completa, F 


E > 
F = > [977 Fe) (12.64) 


Una vez que se determinan las matrices de masa y rigidez y el vector de fuerzas, las ecuaciones 
de movimiento de Lagrange para la estructura completa se expresan como 


[Miu + [K]U = F (12.65) 


donde [K] es la matriz de rigidez de toda la estructura. 

Observe que el vector de fuerzas que actúan en las juntas F' enla ecuación (12.65) se generó con- 
siderando sólo las cargas distribuidas que actúan en los diversos elementos. Si alguna carga concen- 
trada está actuando a lo largo del desplazamiento de una junta U,(t), se debe sumar al componente 
i-ésimo de F . 


12.6 


En la derivación anterior se suponía que ninguna junta estaba fija. Por lo tanto, la estructura com- 
pleta es capaz de experimentar movimiento de cuerpo rígido bajo las fuerzas que actúan en las 
juntas. Esto significa que [K] es una matriz singular (vea la sección 6.12). La estructura suele estar 
soportada de modo que los desplazamientos sean cero en varias juntas, para evitar el movimiento de 
cuerpo rígido de la estructura. Un método simple de incorporar las condiciones de desplazamiento 
cero es eliminar las filas y columnas correspondientes de las matrices [ M ] y [K] y el vector F. Las 


2 Se puede utilizar un procedimiento alternativo para el ensamble de matrices de elementos. En este procedimiento, cada 
una de las filas y columnas de la matriz de los elementos (de masa o rigidez) se identifica por medio del grado de libertad 
correspondiente en la estructura ensamblada. Luego se pueden colocar las diversas entradas de la matriz de elementos en sus 
ubicaciones apropiadas en la matriz total (de masa o rigidez) del sistema ensamblado. Por ejemplo, la entrada perteneciente 
a la fila ¡-ésima (identificada por el grado de libertad p) y la columna j-ésima (identificada por el grado de libertad q) de la 
matriz de elementos se tiene que colocar en la fila p-ésima y en la columna q-ésima de la matriz total. Este procedimiento 
se ilustra en el ejemplo 12.3. 


——_—_———==3| 
Ejemplo 12.1 
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ecuaciones de movimiento finales de la estructura restringida se expresan como 


(m3 U + [K]U =p 


NXNNXx1  NXNNXL NX1 (12.66) 


donde N indica cuántos desplazamientos de juntas libres de la estructura hay. 
Tome nota de los siguientes puntos con respecto al análisis de elementos finitos. 


1. El método utilizado en la presentación anterior se llama método de desplazamiento de análi- 
sis de elementos porque son los desplazamientos de los elementos los que se aproximan de 
forma directa. Hay otros métodos disponibles también, por ejemplo el de fuerzas, el método 
combinado y los métodos híbridos, [12.8, 12.9]. 

2. La matriz de rigidez, la matriz de masa y el vector de fuerzas para otros elementos finitos, inclu- 
yendo los elementos bidimensionales y tridimensionales, se pueden derivar de manera parecida, 
siempre que se conozcan las funciones de forma [12.1, 12,2]. 

3. En el método de Rayleigh-Ritz que se estudió en la sección 8.8, el desplazamiento del sistema 
continuo se representa por medio de una suma de funciones supuestas, donde cada función 
indica una deflexión de forma de toda la estructura. En el método de elementos finitos también 
se utiliza una representación mediante funciones de forma (parecidas a las funciones supuestas) 
para un elemento finito en lugar de toda la estructura. Por lo tanto, el procedimiento de elemen- 
tos finitos también se puede considerar como un método de Rayleigh-Ritz. 

4. Incluso se puede realizar el análisis de errores del método de elementos finitos [12.10]. 


Análisis de una barra 


Considere una barra uniforme, de longitud 0.5 m, área de sección transversal 5 X 1074 m2, módulo de Young 200 
GPa y densidad 7850 kg/m, la cual tiene su extremo izquierdo empotrado, como se muestra en la figura 12.7. 


a. Encuentre el esfuerzo inducido en la barra sometida a una carga axial estática de 1000 N aplicada en la 
junta 2 a lo largo de u). 

b. Encuentre la frecuencia natural de vibración de la barra. 

Utilice una idealización de un elemento. 


Solución: 


a. Utilizando la matriz de rigidez de un elemento de la barra, ecuación (12.16), las ecuaciones de equilibrio 


se escriben como 
| : o) ( a ( >) 
1 1 1 Un) ] 2 j 


DI—— uz O) r———> U) 


Figura 12.7 Barra uniforme con dos 
= 0.5 m ad grados de libertad. 
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A e e | 
Ejemplo 12.2 


ConA =5 Xx 1074, E=2 X 1011, / = 0.5, £, = 1000, la ecuación (E.1) se escribe como 


poe! No) do) en 
-1 1 lu 1000 : 


donde u, es el desplazamiento y f, es la reacción desconocida en la junta 1. Para incorporar la condición 
límite u, = 0, eliminamos la primera ecuación escalar (primera fila) y sustituimos u, = O en la ecuación 
resultante (E.2). Esto ofrece 


2 Xx 10%, = 1000 o u, = 500 Xx 10m (E3) 


La relación de esfuerzo (0) contra deformación (e) presenta 


Al U) — 41 
e E 1 (E.4) 


donde Al = u, — u, indica el cambio de longitud del elemento y Al indica la deformación. La ecuación 
(E.4) produce l 


ds 101 (200 x 108 — o) 
pe 


=2x10p ES 
0.5 ERA 183) 


b. Utilizando las matrices de rigidez y masa del elemento de la barra, las ecuaciones (12.16) y (12.13), el 
problema de valor eigen se expresa como 


Sa el da ES 
lia 1Jlo, 6 l1 2Jlu 


donde w es la frecuencia natural y U, y U, son las amplitudes de vibración de la barra en las juntas 1 y 
2, respectivamente. Para incorporar la condición límite U, = 0, eliminamos la primera fila y la primera 
columna en cada una de las matrices y vectores y escribimos la ecuación resultante como 


AE ¿PAL 
o = eE 


(2)U, 


6 2 


(Qx Me 
w= e NE = 17,485.2076 rad/s (E7) 
pe 7850 ( 


Frecuencias naturales de una viga simplemente apoyada 


Encuentre las frecuencias naturales de la viga simplemente apoyada que se muestra en la figura 12.8(a) utili- 
zando un elemento finito. 
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E l ” 

(a) 
WU =Ww, WD =W, 
1% ho W, w(x, 1) 
4 1/0 =W, 

== —>X 

1 2 

[109 1 

(b) Figura 12.8 Viga simplemente apoyada. 


Solución: Como la viga se idealiza utilizando sólo un elemento, los desplazamientos en las juntas del elemen- 
to son los mismos tanto en el sistema local como en el global, como se indica en la figura 12.8(b). Las matrices 
de rigidez y masa de la viga están dadas por 


[K] = [K0] = E EL) 


[M] = [M0] = — (E2) 


y el vector de desplazamientos en las juntas es 


Wi wi ) 
y. Mi. Jw (E3) 
Sl W3 m0) ] 
Wa m0 


Se pueden incorporar las condiciones límite correspondientes a los extremos simplemente apoyados (W, = 0 
y W, = 0)? eliminando las filas y columnas correspondientes a W, y Wy en las ecuaciones (E.1) y (E.2). Esto 
conduce a las matrices totales 


1-21 a E4 
[KK] ===, 7 (E4) 
M | A el ES 
-M]= 0 3 4 (E) 


y el problema de valor eigen se puede escribir como 


27 h | a 4 El de (o) 
== - = (E6) 
Lo l1 2 420 |-3  4]|lw, 0 


3 El momento de flexión no puede igualarse a cero explícitamente en los extremos simplemente apoyados, puesto que no hay 
ningún grado de libertad (desplazamiento en las juntas) que implique la segunda derivada del desplazamiento w. 
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Da 
Ejemplo 12.3 


Multiplicándola por ! / (EN), la ecuación (E.6) se expresa como 


2-44 1+3A] [w, 0 
> (E7) 
131 2=44| U[% 0 
donde 
y ES 
— 840El Ai 


Si igualamos a cero el determinante de la matriz de coeficientes en la ecuación (E.7), obtenemos la ecuación 
de frecuencia 
2-41 13+32 
1+34 2-42 


| = (2 — 44? — (1 + 34)? =0 (E.9) 


Las raíces de la ecuación (E.9) generan las frecuencias naturales de la viga como 


E. a ES (E.10) 
1 7 (0) (01 pal A 
2520E1V 
lo =3 o m= ñ (E.11) 
pAl 


Estos resultados se comparan con los valores exactos (vea la figura 8.15): 


97.41EIV 1558.56E1 1? 
E ( . ) A (E.12) 
pAl pAl 


Esfuerzos en una armadura de dos barras 


Encuentre los esfuerzos desarrollados en los miembros de la armadura que se muestra en la figura 12.9(a), 
sometida a una carga vertical de 200 lb en la junta 3. Las áreas de sección transversal son 1 pulg?, para el 
miembro 1; 2 pulg? para el miembro 2, y el módulo de Young es 30 X 106 lb /pulg?. 


Solución 


Método: Derive las ecuaciones de equilibrio estático y resuélvalas para encontrar los desplazamientos en las jun- 
tas. Use las relaciones de elasticidad para determinar los esfuerzos en los elementos. Cada miembro se tiene que 
tratar como un elemento. De acuerdo con la figura 12.9(a), las coordenadas de las juntas se pueden hallar como 


(X,, Y,) = (0,10) pulg; (X,,B) = (0,0) pulg;  (X3, B) = (10, 5) pulg 


El modelado de la armadura como un ensamble de dos elementos de barra y los grados de libertad de des- 
plazamiento de las juntas se muestran en la figura 12.9(b). Las longitudes de los elementos se pueden calcular 
a partir de las coordenadas de los extremos (juntas) como 


0 = (6 -— Xx? + (6 - PP = ((10 — 0) + (5- 10p2 
= 11.1803 pulg 

1 =((% — XP + (Y BPPP= ((10 — 0) + (5-02 

11.1803 pulg (E.1) 
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Elemento 1 


10 pulg 


y 


200 1b 5 pulg 


Elemento 2 


Figura 12.9 Armadura de dos 
barras. 


Las matrices de rigidez de los elementos en el sistema de coordenadas local se obtienen como 


pr] ADEO e al _ (160 x 10%) E Él 


10 1 1 11.1803 1 1 


Lo -1 
= 2.6833 x 100 | | 
1 


pa] - [Ll 1 e ea 1 E 
10) -1 1 11.1803 -1 1 


li =l 
= 5.3666 x 10% m a (E2) 
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El ángulo entre la coordenada x local y la coordenada X global es 


x-X  10-0 


soi E A TE 
Y: p ns ña 10 para el elemento 1 (E.3) 
sen 8, = == = — 0,4472 
[0 11.1803 
Xx-X 10-0 
e = 0.8944 
rs TA 11.1803 
Y -—Y s-0 para el elemento 2 (E.4) 
send, = == = 0.4472 
12) 11.1803 


Las matrices de rigidez de los elementos en el sistema de coordenadas (X, Y) global se derivan como 


£0] = AOFLO JN] 


1 2 5 6 
08 —04 -—08  0.4]1 
= 2.6833 x 10 | -04 02 04 -02|2 (ES) 
08 04 08 —04|5 
04 -02 -04  021|l6 
[89] = [AMPLIA] 
3 4 5 6 
08 04 —08 —0.4l3 
= 53666 x 10%| 04 02 -04 02 |4 
0.8 -04 08 0.4 |5 
0.4 —0.2 0.4 0.2 |6 (E.6) 
donde 
pm) "cos 61 sen 0; 0 0 | 
L 0 0 cos 0 sen 0; 
[0.8944  —0.4472 0 0 | E7 
LO 0 0.8944  —0.4472 : 
A] = Mcos0, send 0 0 | 
L 0 0 cos O, sen 0, 
0.8944 0.4472 0 0 
lo 0 0.8944 0.4472 (E) 


Observe que los lados superior y derecho de las ecuaciones (E.5) y (E.6) indican los grados globales de 
libertad correspondientes a las filas y columnas de las matrices de rigidez respectivas. La matriz de rigidez 


12.6 Incorporación de condiciones límite 


12-22 


ensamblada del sistema [ K] se obtiene colocando los elementos de (207 y [225] en sus lugares apropiados 


en [K], como 


1 2 3 4 5 
08  —0.4 0.8 
0.4 0.2 0.4 


K] = 2.6833 x 10% 
18, —0.8 0.4 —16 —08 (08 


+1.6) 
0.4 0.2 0.8 0.4 (0.4 
+0.8) 


El vector de fuerzas ensamblado se escribe como 


ST) 
1 


(0.4 
+0.8) 

(0.2 
+0.4) 


uo 


Uu 


(E.9) 


(E.10) 


donde, por lo general, (Fx; y Fy;) indican las fuerzas aplicadas en la junta ¡ a lo largo de las direcciones (X, Y). 


Específicamente, (Fx;, Fy1) y (Ex, Fy,) representan las reacciones en las juntas 1 y 2, mientras que (Fy3, Fy3) 


= (0, —200) lb son las fuerzas externas aplicadas en la junta 3. Aplicando las condiciones límite U, = U, = 


U, = U, (es decir, eliminando las filas y columnas 1, 2, 3 y 4 en las ecuaciones (E.9) y (E.10)), obtenemos la 


matriz de rigidez ensamblada final y el vector de fuerzas como 


s 6 
24 0.4 

[K] = 2.6833 x 10 o : 
0.4 0.616 


PA oojo 
-200)6 


Las ecuaciones de equilibrio del sistema se escriben como 


[K]U = F 
7 Us ee iz 
donde U = US: La solución de la ecuación (E.13) se puede hallar como 
6 


Us = 23.2922 X 10? pulg, Us = —139.7532 X 10”? pulg 


(E.11) 


(E.12) 


(E.13) 


(E.14) 
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Los desplazamientos axiales de los elementos 1 y 2 se pueden hallar como 


Uj 
() 
Jon 
U) Us 
U6 
0 
— pa 0.4472 0 0 0 
0 0 0.8944  —0.4472 23.2922 x 10* 
-139.7532 Xx 107% 
e ( 0 ) sl (E.15) 
833301 x 10/98 : 
0 
(2) U 
Y = [AD 
= [A 
Lo) Us 
Us 
0 
_ roll 0.4472 0 0 | 0 
0 0 0.8944 0.4472 23.2992 Xx 10 


-139.7532 Xx 10% 


0 
a 1 EMÉ 
ends x Ml pre (E-26) 


Los esfuerzos en los elementos 1 y 2 se determinan como 


y alÚ Ñ EU (u = yy 
[0 10 


o) = ED = E 


(30 x 10%)(83.3301 x 107%) 


= = 223.5989 Ib/pule? E.1 
Ms 3.5989 Ib/pulg (E.17) 


EAS Eu -4uy9 
12) 12) 


AO = E0Je0) 


(30 x 10%)(-41.6651 x 1076) 


= = —111.7996 Ib/pulg? E.18 
11.1803 20 1bipdlE En 


donde a indica el esfuerzo, e) representa la deformación, y Al indica el cambio de longitud del elemento 
¡(i= 1,2). 
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12.7.1 
A 


Matriz 

de masa 
concentrada 
para un 
elemento 
de una barra 


12.7.2 
RECIENTES 


Matriz 

de masa 
concentrada 
para un 
elemento 
de una viga 


Las matrices de masa derivadas en la sección 12.3 se conocen como matrices de masa consistente. 
Son consistentes porque el mismo modelo de desplazamiento que se utiliza para derivar la matriz 
de rigidez de un elemento se utiliza para derivar la matriz de masa. Es interesante señalar que varios 
problemas dinámicos se han resuelto con formas más simples de las matrices de masa. La forma 
más simple de la matriz de masa, conocida como matriz de masa concentrada se obtiene colocan- 
do masas puntuales (concentradas) m, en puntos de nodo ¡ en las direcciones de los grados de des- 
plazamiento de libertad supuestos. Las masas concentradas se refieren a la inercia traslacional y 
rotacional del elemento y se calculan suponiendo que el material dentro de las ubicaciones medias a 
ambos lado del desplazamiento se comporta como un cuerpo rígido mientras que el resto del elemento 
no participa en el movimiento. Por lo tanto, esta suposición excluye el acoplamiento dinámico que 
existe entre los desplazamientos del elemento, de ahí que la matriz de masa del elemento resultante sea 
puramente diagonal [12.11]. 


Dividiendo la masa total del elemento por igual entre los dos nodos, la matriz de masa concentrada 
de un elemento de una barra uniforme se obtiene como 


(m3 LO 


12.67 
2 10 1 ( ) 


En la figura 12.4, al concentrar la mitad de la masa total de la viga en cada uno de los nodos, a lo 
largo de los grados de libertad traslacionales, obtenemos la matriz de masa concentrada del elemen- 
to de la viga como 


1.0.0.0 
AÑO 0. 0.0 

[m] = E (12.68) 
210 0 10 
0.0.0.0 


Observe que en la ecuación (12.68) se supuso que el efecto de inercia asociado con los grados de 
libertad rotacionales es cero en la ecuación (12.68). Si se debe incluir el efecto de inercia, calcula- 
mos el momento de inercia de masa de la mitad del segmento de viga con respecto a cada extremo, 
y lo incluimos en las ubicaciones diagonales correspondientes a los grados de libertad rotacionales. 
Por lo tanto, para una viga uniforme tenemos 


E O) PAP 
31.2 2 24 


(12.69) 
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12.7.3 
e 


Matrices 

de masa 
concentrada 
en compa- 
ración con 
matrices 

de masa 
consistente 


AAA] 
Ejemplo 12.4 


y por consiguiente la matriz de masa concentrada del elemento de viga se escribe como 


no) 

ES 
AAN, 
Aa — 
JS 
ES. 
o 
o 


(12.70) 


No está claro si las matrices de masa concentrada o las de masa consistente proporcionan resultados 
más precisos para un problema general de respuesta dinámica. Las matrices de masa concentrada 
son aproximadas en el sentido de que no consideran el acoplamiento dinámico que existe entre los 
diversos grados de desplazamiento de libertad del elemento. Sin embargo, dado que las matrices 
de masa concentrada son diagonales, requieren menos espacio de almacenamiento durante su ma- 
nejo computacional. Por otra parte, las matrices de masa consistente no son diagonales, por lo que 
requieren más espacio para almacenamiento. Por lo tanto, son aproximadas en el sentido de que las 
funciones, de las cuales derivan aplicando patrones de desplazamiento estáticos, se usan inclusive 
para solucionar problemas dinámicos. El ejemplo siguiente ilustra la aplicación de matrices de 
masa concentrada y de masa consistente en la solución de un problema sencillo de vibración. 


Matrices de masa consistente y de masa concentrada de una barra 
Encuentre las frecuencias naturales de la barra uniforme doblemente empotrada que se muestra en la figura 


12.10 por medio de matrices de masa consistente y de masa concentrada. Use dos elementos de la barra para 
el modelado. 


Solución: Las matrices de rigidez y masa de un elemento de una barra son 


a E. 
Lib (E.1) 


PA 

m]. = 6 l 2] (E2) 
Ñ R o] 

m); al (E.3) 


—>U; —> U) —> U; 
Elemento 1 Elemento 2 NX 
S INS 
e 1 >< 1 > 
Le E >| 


Figura 12.10 Barra uniforme doblemente empotrada. 
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donde los subíndices c y | para las matrices de masa indican las matrices de masa consistente y de masa con- 
centrada, respectivamente. Como la barra se modela por medio de dos elementos, las matrices de rigidez y 
masa ensamblada son 


LA $ 

AE 

Fr %-21 (E4) 
D =b 1 

210 

1.4 1 (ES) 

13 

1.0.0 

0 2 (E.6) 
o 1 


Los rectángulos de línea punteada en las ecuaciones (E.4) a (E.6) encierran las contribuciones de los elementos 
1 y 2. Los grados de libertad correspondientes a las columnas y filas de las matrices se indican en los lados su- 
perior y derecho de las matrices. El problema de valor eigen, después de aplicar las condiciones límite 
U, = U¿=0, es 


[[X] — w*[M]] (U,) = (0) (E7) 


El valor eigen w? se determina resolviendo la ecuación 


[[X] = o*[M]| =0 (E-8) 
La cual, en este caso, se escribe como 
AE ¿PAI ; ; 
7 2] - w 6 [4]| =0 con matrices de masa consistente (E.9) 
y 
AE ¿PAI 
7 2]-w 2 (21) =0 con matrices de masa concentrada (E.10) 


Las ecuaciones (E.9) y (E.10) se resuelven para obtener 


= /Z - a El 
pr 
0 = da E = 2884, 5 Ñ (E.12) 
pL 


Estos valores se comparan con los valores exactos (vea la figura 8.7) 


0 = Til (E.13) 
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_—_—_—_—=—=5| 
Ejemplo 12.5 


Análisis de elementos finitos de una barra escalonada 


Considere la barra escalonada que se muestra en la figura 12.11 con los siguientes datos: A; = 16 X 1074 m2, 
A, = 9 X 1074m23, Az =4X 1074 m?, E, = 20 X 1010 Pa, ¿=1,2,3, p,=7.8 X 10 103 kg/m3,¡=1,2,3, 


1, =1m, , =0.5 m, l¿ = 0.25 m. Escriba un programa MATLAB para determinar lo siguiente: 


a. Los desplazamientos u,, u, y uz bajo la carga p3 = 1000 N 
b. Las frecuencias naturales y modos de barra 


Solución: Las matrices de rigidez y masa ensambladas de la barra escalonada están dadas por 


AjEj AJE¡ 0 0 
l l 
TAJE, AjE¡ AE) —A2E) 
l hb Ll ú 
—A2E) A7Ez) _ AzEz  —A3Ez 
y ba b dk la 
, , Alb AsEs 
L lh bh 
2p/41h prArh 0 0 
1 p1A14 2p1A4111 + 2p242b  p2Aala 0 
6/0 p2Aal> 2p2A21, + 2p343l3  p3A3lz 
L0 0 p3Azlz 2p34A3l3 


(E) 


(E.2) 


Las matrices de sistema [K] y [M] se obtienen incorporando la condición límite uy = 0; es decir, eliminando 


la primera fila y la primera columna en las ecuaciones (E.1) y (E.2). 


a. Las ecuaciones de equilibrio bajo la carga pz = 1000 N están dadas por 


[K]U =P 
Ap Ep pr 
/, Az, Ez, p2 
Az, Es, p3 
A—> U) — u é—>3 U) 
Le h >< L >< L > 


Figura 12.11 Barra uniforme doblemente empotrada. 


(E3) 


12.8 Ejemplos resueltos utilizando MATLAB 


donde 
AE, _ A7E, —A2E) A 
h bh L 
[K] = AE) AE) AzEz —A3Ez 
Ñ Ll bo k lh 
a Asis AzEy 
l, la 
UN 0 
U= Un (> P= 0 
u3 1000 
b. El problema de valor eigen se expresa como 
[Es - Sm =0 
donde [K] está dada por la ecuación (E.4) y [M] por 
2p¡A111 + 2p242b  p2Aala 0 
[M] = 6 p2A2l) 2p2A21) + 2p343k3  p3A3lz 
0 p3Azl3 2p34315 


A continuación se presenta la solución de las ecuaciones (E.3) y (E.5) utilizando MATLAB. 


$--- Program Ex12 _5.m 
%---Inicialización de los valores--------=----- 
Al = 1l6e-4 ; 

A2 = 9e-4 ; 

A3 = 4te-4 ; 

El = 20e10 ; 

E2 = El ; 

E3 = El ; 

R1 = 7.8e3 ; 

R2 = Ri ; 

R3 = Ri; 

Lls 3 

L2 =s 0.5 3 

LS: 0025; 5 


%---Definición de [XK] ---------=-==-=----- 


K11 = A1*E1/L1+A2*E2/L2 ; 
K12 = -A2*E2/L2 ; 

K13 = 0 5 

K21 = RÍ2 5; 

K22 = A2*E2/L2+A3*E3/L3 ; 
K23 = -A3*E3/L3 ; 

K31 = K13 ; 

K32 = K23 ; 

K33 = A3*E3/L3 ; 


K = [ K11 K12 K13; K21 K22 K23; K31 K32 K33 ] 
%---- Cálculo de la matriz 


P= [0 0 1000]* 
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(E.4) 


(ES) 


(E.6) 
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U = inv(K)*P 


%---- Definición de [M] 


M11 = (2*R1*A1*L1+2*R2*A2*L2) / 6; 


M12 = (R2*A2*L2) / 
M13 = 0; 


M21 = M12; 


6; 


M22 = (2*R2*A2*L2+2*R3*A3*L3) / 6; 


M23 = R3*A3*L3; 


M31 = M13; 
M32 = M23; 
M33 = 2*M23; 


M= [M11 M12 M13; M21 M22 M23; M31 M32 M33 ] 


MI = inv (M) 
KM = MI*K 
Brno Cálculo del vector eigen y del valor eigen 


[L, V] = eig (KM) 


>> Ex12 5 
K = 
680000000 -360000000 0 
-360000000 680000000 -320000000 
0 -320000000 320000000 
P = 
0 
0 
1000 
Ú = 
1.0e-005 * 
0.3125 
0.5903 
0.9028 
M= 
5.3300 0.5850 0 
0.5850 1.4300 0.7800 
0 0.7800 1.5600 
MI = 
0.2000 -0.1125 0.0562 
-0.1125 1.0248 -0.5124 
0.0562 -0.5124 0.8972 
KM = 
1.0e+008* 
1.7647 -1.6647 0.5399 
-4.4542 9.0133 -4.9191 
2.2271 -6.5579 4.5108 
L = 
-0.1384 0.6016 0.3946 
0.7858 -0.1561 0.5929 
-0.6028 -0.7834 0.7020 
Vo= 
1.0e+009* 
1.3571 0 0 
0 0.1494 0 
0 0 0.0224 


>> 
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(AAA 
Ejemplo 12.6 Programa para el análisis de valor eigen de una viga escalonada 


Desarrolle un programa MATLAB llamado Program17 .m para el análisis de valor eigen de una viga esca- 
lonada doblemente empotrada del tipo que se muestra en la figura 12.12. 


Solución: Se desarrolla Program17.m para que acepte los siguientes datos de entrada: 


Il 


xl(i) = longitud del elemento (escalón) i 
xi(1) = momento de inercia del elemento ¡ 
a(i) = área de sección transversal del elemento ¡ 
bj(i, j) = grados de libertad global correspondientes al grado ¡-ésimo de libertad local del elemento i 
e = Módulo de Young 
rho = densidad de masa 


El programa proporciona las frecuencias naturales y modos de la viga como resultados de salida. 


Frecuencias naturales de la viga escalonada 
1.6008e+002 6.1746e+002 2.2520e+003 7.1266e+003 


Modos 

1 1.0333e-002 1.8915e-004 1.4163e-002 4.4518e-005 
2 -3.7660e-003 2.0297e-004 4.7109e-003 2.5950e-004 
3 1.6816e-004 -1.8168e-004 1.3570e-003 2.0758e-004 
4 1.8324e-004 6.0740e-005 3.7453e-004 1.6386e-004 


Ll =24" 


E = 30 x 106 Ib/pulg, p = 0.283 Ib/pulg? Figura 12.12 Viga escalonada. 


Resumen del capítulo 


El método de los elementos finitos es un procedimiento numérico muy común para determinar soluciones 
precisas de sistemas prácticos complejos. Hicimos una introducción al método tal como se aplica a problemas 
de vibración. Delineamos el método de derivar matrices de rigidez y masa de elementos estructurales simples 
como barras, varillas y vigas, la transformación de las matrices al sistema de coordenadas global, el ensamble 
de matrices de elementos, y la solución de ecuaciones de elemento finito. Presentamos la aplicación del méto- 
do con varios ejemplos estáticos y dinámicos (vibración). También se consideró la solución de elemento finito 
basada en problemas de vibración por medio de MATLAB. 

Ahora que ya terminó este capítulo, usted deberá ser capaz de responder las preguntas de repaso y resol- 
ver los problemas que se presentan a continuación. 
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Preguntas de repaso 


12.1 


12.2 


Proporcione respuestas breves a lo siguiente: 


1. ¿Cuál es la idea básica detrás del método de elemento finito? 

¿Qué es la función de forma? 

¿Cuál es el rol de la transformación de matrices en el método de elemento finito? 
¿Cuál es la base para la derivación de matrices de transformación? 


¿Cómo se incorporan las condiciones límite en las ecuaciones de elemento finito? 


SMP*-2pN 


¿Cómo se resuelve un problema de elemento finito simétrico en cuanto a geometría y carga mode- 
lando sólo la mitad del problema? 


7. ¿Por qué el método de elementos finitos presentado en este capítulo se llama método de despla- 
zamientos? 


8. ¿Qué es una matriz de masa consistente? 
9. ¿Qué es una matriz de masa concentrada? 
10. ¿Cuál es la diferencia entre el método de elementos finitos y el método de Rayleigh-Ritz? 


11. ¿Cómo se convierte la carga distribuida en un vector de fuerzas equivalentes que actúan juntas en 
el método de elementos finitos? 


Indique si cada uno de los siguientes enunciados es verdadero o falso: 


1. Para un elemento de barra de longitud / con dos nodos, la función de forma correspondiente al 
nodo 2 está dada por x/l. 


2. Las matrices de rigidez de elementos siempre son singulares. 


9. 
10. 


Preguntas de repaso 12-32 


Las matrices de masa de elementos siempre son singulares. 

La matriz de rigidez del sistema siempre es singular a menos que se incorporen las condiciones 
límite. 

La matriz de masa del sistema siempre es singular a menos que se incorporen las condiciones 
límite. 

Las matrices de masa concentrada siempre son diagonales. 

La transformación de coordenadas de matrices de elementos se requiere para todos los sistemas. 


La matriz de rigidez de elementos en el sistema de coordenadas global [X], se puede expresar en 
función de la matriz local [k] y la matriz de transformación de coordenadas [A] como[A]7[X][A]. 


La derivación de matrices de sistema implica el ensamble de matrices de elementos. 


Se tienen que imponer condiciones límite para evitar el movimiento de cuerpo rígido del sistema. 


12.3 Escriba en los siguientes espacios en blanco la palabra correcta: 


11. 


En el método de elementos finitos, el dominio de la solución es reemplazado por varios 


En el método de elementos finitos, se supone que los elementos están interconectados en ciertos 
puntos conocidos como 


En el método de elementos finitos, se supone una solución dentro de cada elemento. 
El desplazamiento dentro de un elemento finito se expresa en función de funciones 
Para un elemento de viga delgada se consideran grados de libertad en cada nodo. 


Para un elemento de viga delgada, se supone que las funciones de forma son polinomios de 
grado. 


En el método de desplazamientos, el de los elementos se representa de forma directa. 


Si el modelo de desplazamientos utilizado en la derivación de las matrices de rigidez de elementos 
también se utiliza para derivar matrices de masa de elementos, la matriz de masa resultante se 
llama matriz de masa 


Si la matriz de masa se deriva suponiendo masas puntuales en puntos de nodo, la matriz de masa 
resultante se llama matriz de masa 


Las matrices de masa concentrada no consideran el acoplamiento entre los diversos 
grados de libertad de desplazamiento del elemento. 


Las diferentes orientaciones de elementos finitos requieren de matrices de elementos. 


12.4 Seleccione la respuesta más apropiada de entre las opciones dadas. 


1. 


Para una barra de longitud / con dos nodos, la función de forma correspondiente al nodo 1 está 
dada por 


2 (1-3) b. * eljal 
l l l 


La forma más simple de la matriz de masa se conoce como 
a. matriz de masa concentrada 

b. matriz de masa consistente 

e. matriz de masa global 

El método de elementos finitos es 

a. un método analítico aproximado 

b. un método numérico 


c. un método analítico exacto 
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4. La matriz de rigidez de un elemento de barra está dada por 


e] b. FA[ 1 1 «EA 110] 
1 [1 1 1 [1 1 110 1 
5. La matriz de masa consistente de un elemento de barra está dada por 
a2ab 1] nd a Palo 
6 |1 2 6 |-1 2 6 |0 1 
6. El método de elementos finitos es semejante al 
a. método de Rayleigh 
b. método de Rayleigh-Ritz 
c. método de Lagrange 
7. La matriz de masa concentrada de un elemento de barra está dada por 
2.94, o] Peal A cen 0 
BA 6 l1 2 2 lo 1 


8. La matriz de masa de elementos en el sistema de coordenadas global [m] se puede expresar en 
función de la matriz de masa de elementos en el sistema de coordenadas local [m] y la matriz de 
transformación de coordenadas [A] como 


a. [m] = [AY'[m] b. (m] = [m][a] e. [m] = [ml] 


12.5 Correlacione los elementos en las dos columnas siguientes. Suponga una barra doblemente empotrada 
con un nodo a la mitad. 


AE| 1 —1 All2 1 All1 0 
Matrices de elementos: [k] = ae. ql [m]. = ar | [m)], = OR a 


Barra de acero: E = 30 X 106 lb /pulg?, p = 0.0007298 Ib/seg? /pulg*, L = 12 pulg 
Barra de aluminio: £ = 10.3 X 106 Ib /pulg?, p = 0.0002536 lb-seg? /pulg*, L = 12 pulg 


1. Frecuencia natural de una barra de acero dada por matrices de a. 58,528.5606 rad/seg 
masa concentrada 


2. Frecuencia natural de una barra de aluminio dada por matrices b. 47,501.0898 rad/seg 
de masa consistente 


3. Frecuencia natural de una barra de acero dada por matrices de e. 58,177.2469 rad/seg 
masa consistente 


4. Frecuencia natural de una barra de aluminio dada por matrices d. 47,787.9336 rad/seg 
de masa concentrada 


Problemas 


Sección 12.3 Matriz de masa, matriz de rigidez y vector de fuerza 


12.1 Derive la matriz de rigidez del elemento de barra ahusada (el cual se deforma en la dirección axial) que 
se muestra en la figura 12.13, El diámetro de la barra disminuye de D a da lo largo de su longitud. 
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p E 
/ ) 
l 
D: === —>+.x d 
| 
D l > Figura 12.13 


12.2 Derive la matriz de rigidez del elemento de barra sometido a vibración longitudinal cuya área de sección 
transversal varía como A(x) = Age”, donde A, es el área en la raíz (vea la figura 12.14). 


Figura 12.14 


12.3 La viga en voladizo ahusada que se muestra en la figura 12.15 se utiliza como una muelle para soportar 
una carga P. Derive la matriz de rigidez de la viga por medio de una idealización de un elemento. Su- 
ponga B=25cm,b= 10cm,t=2.5cm,1=2m,E= 2.07 X 10!! N/m y P = 1000 N. 


Figura 12.15 


12.4 Derive las matrices de rigidez y masa del elemento de armazón plano (elemento de viga general) que se 
muestra en la figura 12.16 en el sistema de coordenadas XY global. 


12.5 En la figura 12.17 se muestra una muelle de hojas múltiples del tipo que se utiliza en automóviles. Se 
compone de cinco hojas, cada una de espesor £ = 0.25 pulg. Considere sólo la mitad de la muelle para 
modelarla por medio de cinco elementos de viga de longitud igual y derive las matrices de rigidez y 
masa de cada uno de los cinco elementos de viga. El módulo de Young es 30 X 106 Ib/pulg? y el peso 
específico es 0.283 lb/pulg3 para el material. 
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Figura 12.16 Elemento de una estructura 
Xx enel sistema global. 


Perno central 


Figura 12.17 Muelle 
de hojas múltiples. 


500 N 


Figura 12.18 


12.6 En la figura 12.18 se muestra una armadura plana de siete miembros (con juntas de pasador). Cada uno 
de los siete miembros tiene un área de sección transversal de 4 cm? y un módulo de Young de 207 GPa. 


(a) Rotule el conjunto completo de grados de libertad de desplazamiento nodales locales y globales de 
la armadura. Suponga las coordenadas X y Y que se muestran en la figura 12.18 como coordenadas 
globales. 
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(b) Encuentre la matriz de transformación de coordenadas de cada miembro. 
(c) Encuentre las matrices de rigidez local y global de cada miembro. 


12.7 Encuentre las matrices de rigidez y masa de la viga soportada por resortes como se muestra en la figura 
12.19. Modele la viga mediante un elemento finito. Suponga que el material de la viga es acero con un 
módulo de Young de 207 GPa y densidad de peso de 7650 N/m$. Ignore los pesos de los resortes. 


k, = 500 N-m/rad 


Xo ! Fila $ Y lesa 
E 


k= 10m 
b=2cm 


77777. Sección transversal 
La 2m > de la viga 


Figura 12.19 


12.8 Unextremo (punto A) de la viga que se muestra en la figura 12.20 está fijo y el otro extremo (punto B) está 
conectado a un sistema de resorte-masa. Suponga que la sección transversal de la viga es circular con ra- 
dio de 2 cm y que su material es acero con módulo de Young de 207 GPa y densidad de peso de 7650 N/m$. 
Con dos elementos de longitud igual, derive la matriz de rigidez y masa de los dos elementos. 


Sección 12.4 Transformación de matrices y vectores de un elemento 


12.9 Determine la matriz de rigidez global de cada uno de los cuatro elementos de la armadura que se mues- 
tra en la figura 12.5 utilizando los siguientes datos: 
Coordenadas nodales: (X,, Y,) = (0, 0), (X,, Y,) = (50, 100) pulg, (X3, Yz) = (100, 0) pulg, 
(X4 Ya) = (00, 150) pulg. 
Áreas de sección transversal: A; = A, = Az = A¿= 2 pulg?. 
Módulo de Young de todos los miembros: 30 X 106 pulg?. 


12.10 Para la armadura plana de siete miembros considerada en el problema 12.6 (figura 12.18), determine la 
matriz de rigidez ensamblada del sistema antes de aplicar las condiciones límite. 


, Viga 
ÓN 
70 le 9 B 

/1 Xx 

09 m—— k = 1000 N/m 

45 
m = 100 kg m E 
= 1lm > 


Figura 12.20 
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Sección 12.5 Ecuaciones de movimiento del sistema completo de elementos finitos 


12.11 Con el resultado del problema 12.9, determine la matriz de masa ensamblada de la armadura y formule 
las ecuaciones de equilibrio si la carga vertical dirigida hacia abajo aplicada en el nodo 4 es de 100 lb. 


12.12 Para la viga considerada en el problema 12.8 (figura 12.20), derive las matrices de masa y rigidez en- 
sambladas del sistema. 


Sección 12.6 Incorporación de condiciones límite 


12.13 Para la viga ahusada considerada en el problema 12.3 (figura 12.15), halle el esfuerzo inducido en la 
viga mediante una idealización de un elemento. 


12.14 Para la muelle de hojas múltiples descrita en el problema 12.5 (figura 12.17), derive las matrices de 
masa y rigidez ensambladas. Considere sólo la mitad de la muelle para modelarla con cinco elementos 
de viga de longitud igual. 


12.15 Encuentre los desplazamientos nodales de la grúa que se muestra en la figura 12.21, cuando se aplica 
una carga de 1000 lb verticalmente dirigida hacia abajo en el nodo 4. El módulo de Young es 30 X 106 


Ib/pulg? y el área de sección transversal es de 2 pulg? para los elementos 1 y 2 y de 1 pulg? para los 
elementos 3 y 4. 


1000 lb 
100" 


L 50 > 50" >. 100" >| Figura 12.21 


12.16 Encuentre la deflexión de la punta de la viga en voladizo que se muestra en la figura 12.22 cuando se 
aplica una carga vertical P = 500 N en el punto Q mediante (a) una aproximación de un elemento, y (b) 
una aproximación de dos elementos. Suponga 1 = 0.25 m, h = 25 mm, b = 50 mm, E = 2.07 X 101! 
Pa y k= 105 N/m. 


p ALE h 
N 2 Y ' 
] 10) EZZZZZZA 
Xx +] 1 
k Sección X-X 
- o 


Figura 12.22 
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12.17 Halle los esfuerzos en la viga escalonada que se muestra en la figura 12.23 cuando se aplica un momen- 
to de 1000 N-m en el nodo 2 utilizando una idealización de dos elementos. La viga tiene una sección 
transversal cuadrada de 50 X 50 mm entre los nodos 1 y 2, y de 25 X 25 mm entre los nodos 2 y 3. 
Suponga el módulo de Young como 2.1 X 101! Pa. 


1000 N-m 
Ñ 
1 $ 2 3 Ñ 
IN 
N 
< 0.25 m > 0.40 m > Figura 12.23 


12.18 Encuentre la deflexión transversal y pendiente del nodo 2 de la viga que se muestra en la figura 12.24 
utilizando una idealización de dos elementos. Compare la solución con la de la teoría de vigas simples. 


Figura 12.24 


12.19 Encuentre el desplazamiento del nodo 3 y los esfuerzos en los dos miembros de la armadura mostrada 
en la figura 12.25. Suponga que el módulo de Young y las áreas de sección transversal de los dos miem- 
bros son los mismos con E = 30 X 106 Ib/pulg? y A = 1 pulg?. 


e 


10 pulg 
1 3 
S 


L 25 pulg »| Figura 12.25 


1 lb 


12.20 En la figura 12.26 se muestra un modelo simplificado de una máquina perforadora radial. Si una fuerza 
vertical de 5000 N a lo largo de la dirección z y un momento de flexión de 500 N-m en el plano xz se 
desarrollan en el punto A durante una operación de corte de metal, determine los esfuerzos desarrollados 
en la máquina. Use dos elementos de viga para la columna y un elemento de viga para el brazo. Suponga 
que el material de la máquina es acero. 
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Figura 12.26 Estructura de 
una máquina perforadora 
radial. 


12.21 La manivela de un mecanismo de corredera y manivela que se muestra en la figura 12.27 gira en el sentido 
de las manecillas del reloj a una velocidad angular constante de 1000 rpm. Encuentre los esfuerzos en la 
biela y manivela cuando la presión que actúa en el pistón es de 200 lb/pulg? y O = 30”. El diámetro del 
pistón es de 12 pulg y el material del mecanismo es acero. Modele la biela y la manivela mediante un 
elemento de viga cada uno. La longitud de la manivela y biela son de 12 pulg y 48 pulg, respectivamente. 


CALA 
—>| 
—> 
—> 
Pp] $ 
—>| 
—> 
—> 
—> 
EEE EZ, 
0.5 pulg 
3 pulg 


E 
L—2 in.— 0.5 pulg 
Sección X-X 


Figura 12.27 Mecanismo de corre- 
dera y manivela. 


12.22 Un tanque de agua de peso W está sostenido por una columna de acero circular hueca de diámetro interno d, 
espesor £ y altura /. Se puede suponer que la presión del viento que actúa en la columna varía linealmente 
de 0 a P.4x como se muestra en la figura 12.28. Halle el esfuerzo de flexión inducido en la columna 
por las cargas utilizando una idealización de un elemento de viga. Datos: W = 10000 lb, / = 40 pies, 


d =2pies, 1 = 1 pulg y P,,,,, = 100 Ib/pulg?. 


máx 


12.23 Para la armadura plana de siete miembros considerada en el problema 12.6 (figura 12.18), determine lo 


siguiente: 


(a) La matriz de rigidez del sistema después de aplicar las condiciones límite. 


(b) Los desplazamientos nodales de la armadura bajo las cargas indicadas en la figura 12.18. 
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Tanque de agua 


Pmáx 
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Columna 


TÍ Figura 12.28 


12.24 Utilizando un elemento de viga, encuentre las frecuencias naturales de la viga uniforme, que se muestra 
en la figura 12.29, con un extremo articulado y el otro libre. 


e ÓN 


Ly 
E l 


Y 


Figura 12.29 


12.25 Utilizando un elemento de viga y un elemento de resorte, encuentre las frecuencias naturales de viga en 
voladizo que se muestra en la figura 12.22, soportada por un resorte. 


12.26 Utilizando un elemento de viga y un elemento de resorte, halle las frecuencias naturales del sistema que 
se muestra en la figura 12.30. 


p. ALE 


E En 


m= pAl m 


DIRÍA 


> Figura 12.30 


12.27 Utilizando dos elementos de viga, encuentre las frecuencias naturales y modos de la viga uniforme con 
ambos extremos empotrados que se muestra en la figura 12.31. 


Pp ALE 


IZA 


- 5 de Z > Figura12.31 


12-41 Capítulo 12 Método de los elementos finitos 


12.28*Un motor eléctrico de masa m = 100 kg y velocidad de operación = 1800 rpm, está fijo a la mitad de 
una viga de acero con ambos extremos empotrados de sección transversal rectangular, como se muestra 


en la figura 12,32, Diseñe la viga de tal modo que la frecuencia natural del sistema exceda la velocidad 
de operación del motor. 


S == 


- 2m >| Figura 12.32 


IZ 


12.29 Encuentre las frecuencias naturales de la viga que se muestra en la figura 12.33, utilizando tres elemen- 
tos finitos de longitud / cada uno. 


p A,LE 


E 0) o S 


y 


Y, 


l >< / >< l >] Figura 12.33 


12.30 Encuentre las frecuencias naturales de la viga en voladizo que soporta una masa M que se muestra en la 
figura 12.34, utilizando una idealización de un elemento de viga. 


po 


- l di Figura 12.34 


M=10pAl 
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12.31 Encuentre las frecuencias naturales de vibración de la viga que se muestra en la figura 12.35, utilizando 


dos elementos de viga. Halle también el vector de carga si se aplica al elemento 1 una carga p transversal 
uniformemente distribuida. 


Figura 12.35 


* Un asterisco indica un problema sin respuesta única. 
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12,32 Encuentre las frecuencias naturales de una viga de longitud /, cuyo extremo articulado está conectado 
en x = 0 y el otro extremo fijo en x = 1, utilizando un elemento de viga. 


12.33 Encuentre las frecuencias naturales de vibración torsional de la flecha escalonada que se muestra en la 
figura 12.36. Suponga que p, = p, = p, G¡ = G,= G, 1,1 = 2l,, = 2, J, = 24, = 04, y l, = 1, = l. 


, Gr Lot 4 
A Pb U14p10 1 a dá Ñ 
ke hi >< L >| Figura 12.36 


12.34 Encuentre la respuesta dinámica de la barra escalonada que se muestra en la figura 12.37(a) cuando el 
extremo libre se somete a la carga dada en la figura 12.37(b). 


P(D 

Área = 44 Área = A Ñ 
0 

/ 4 —— P(t) 
S 
e 1 >< 1 >| 
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(a) (b) Figura 12.37 


12.35 Encuentre las frecuencias naturales de una viga en voladizo de longitud /, área de sección transversal A, 
momento de inercia /, módulo de Young E y densidad p, utilizando un elemento finito. 


12.36 Encuentre las frecuencias naturales de la máquina perforadora radial considerada en el problema 12.20 
(figura 12.26). 


12.37 Encuentre las frecuencias naturales del tanque de agua considerado en el problema 12.22 (figura 12.28) 
utilizando una idealización de un elemento de viga. 


12.38 Encuentre las frecuencias naturales de vibración de la viga considerada en el problema 12.7 utilizando 
un elemento finito (figura 12.19). 


Sección 12.7 Matrices de masa consistente y de masa concentrada 


12.39 Derive las matrices de masa consistente y de masa concentrada del elemento de barra ahusada (el cual 
se deforma en la dirección axial) que se muestra en la figura 12.13. El diámetro de la barra se reduce de 
Da dalo largo de su longitud. 


12.40 Encuentre las frecuencias de la barra escalonada que se muestra en la figura 12.38 con los siguientes 
datos y matrices de masa consistente y concentrada: A, = 2 pulg?, A, = 1 pulg?, E = 30 X 106 lb /pulg?, 
Py = 0.283 lb /pulg3 y 1, = 1, = 50 pulg. 
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12.41 Encuentre las frecuencias naturales no amortiguadas de vibración longitudinal de la barra escalonada 
que se muestra en la figura 12.39 con los siguientes datos y matrices de masa consistente y concentrada: 
1,=1,=1=0.2m,4, = 24, = 443 = 0.4 Xx 1073m2,E=2.1 Xx 101! N/m y p = 7.8 X 103 kg/m3. 


Le lr >< L >< l, » Figura 12.39 


Sección 12.8 Ejemplos resueltos utilizando MATLAB 


12.42 Considere la barra escalonada que se muestra en la figura 12.11 con los siguientes datos: A, = 25 X 
1074 m2, A, = 16 X 1074 m2, Az = 9 X 1074 m2, E, =2 X 101! Pa, ¡ =1,2,3, p¡=7.8 X 103 kg/m, 
¡=1,2,3,1,=3m,1 =2m, l¿ = 1 m. Utilizando MATLAB, encuentre los desplazamientos axiales 
u,, u, y uz bajo la carga axial pz = 500 N. 


12.43 Utilizando MATLAB, determine las frecuencias naturales y modos de la barra escalonada descrita en el 
problema 12.42, 


12.44 Use Program17.m para hallar las frecuencias naturales de una viga escalonada con ambos extremos 
empotrados, semejante a la que se muestra en la figura 12.12, con los datos siguientes: 


Secciones transversales de los elementos: 1, 2, 3: 4” X 4”, 3" Xx 3", 2” x 2” 
Longitudes de los elementos: 1, 2, 3: 30”, 20”, 10” 

Módulo de Young de todos los elementos: 107 lb/pulg2 

Densidad de peso de todos los elementos: 0.1 lb/pulg3 


12.45 Escriba un programa de computadora para encontrar la matriz de rigidez ensamblada de una armadura 
plana general. 


Proyectos de diseño 


12.46 Derive las matrices de rigidez y masa de un elemento de viga uniforme en vibración transversal que 
gira a una velocidad angular de (2 rad/seg con respecto a un eje vertical como se muestra en la figura 
12.40(a). Utilizando estas matrices, encuentre las frecuencias naturales de vibración transversal del 
aspa del rotor de un helicóptero (vea la figura 12.40(b)) que gira a una velocidad de 300 rpm. Suponga 
una sección rectangular uniforme de 1” X 12” y longitud de 48” para el aspa. El material del aspa es 
aluminio. 


(a) 


Aspa del rotor 


(b) 


Proyectos de diseño 


Le R >< 1 » 
O ===] —-—.x 
Q) Elemento de viga p, 4, 1, E 

20 


Figura 12.40 
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12.47. Un motor eléctrico que pesa 1000 lb opera en el primer piso de la estructura de un edificio que puede ser 
modelada por una trabe de acero soportada por dos columnas de concreto reforzado, como se muestra 
en la figura 12.41. Si la velocidad de operación del motor es de 1500 rpm, diseñe la viga y las columnas 
de modo que la frecuencia fundamental de vibración de la estructura del edificio sea mayor que la velo- 
cidad de operación del motor. Use dos elementos de viga y dos elementos de barra para la idealización. 


9 pies 


Suponga los datos siguientes: 


Trabe: E = 30 X 106 lb /pulg? 
Columnas: e = 4 X 106 Ib /pulg? 


p = 8.8 X 1073 Ibm /pulg? 
p = 2.7 X 1073 lbm /pulg? 


D 18 pies 
9 pies > 


77, 
Ñ 


S 


h 


Sección transversal 
de la trabe 


O Ha 


Sección transversal 
de las columnas 


h/b=2 


Figura 12.41 


APÉNDICE A 


Relaciones matemáticas 
y propiedades de materiales 


Matemático y físico francés, recién nacido fue abandonado por su madre cerca de la 
iglesia de Saint Jean Le Rond en París, de ahí su nombre. En 1741 publicó su famosa 
obra Traite de Dynamique, la cual contiene el método que se ha llegado a conocer 
como principio de D” Alembert. Fue el primero en utilizar ecuaciones diferenciales par- 
ciales para la solución de problemas de cuerdas vibratorias. Por su temprana brillan- 
tez fue nombrado secretaire perpetuel (secretario vitalicio) de la Academia Francesa, 
puesto que aseguró su lugar como el científico más influyente en Francia. (Mustración 
de Dirk J. Struik, A Concise History of Mathematics, 2a. ed., Dover Publications, Nue- 
va York, 1948). 


Jean Le Rond D'Alembert 
(1717-1783) 


A continuación se presentan algunas relaciones de trigonometría, álgebra y cálculo, cuyo uso es 
frecuente en el análisis de vibración. 


sen(a + B) = sena cos B + cos a sen B 


cos(a + B) = cosacos B + sen asen fB 


sen(a + B) sen(a — B) = senta — sen?f = cos?B — cosa 
cos(a + B) cos(a — B) = cosa — sen?B = cos?8 — sena 
sena sen B = , [cosa B) — cos(a + B)] 
cos a cos B = 3 [cos(a — $) + cos(a + B)] 
sena cos B = > [sen(a + B) + sen(a — B)] 


Jas) 


Q 
sena + senf = 2 sen 
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sena — senf = 20os| * : 8) sen( > 8) 
cos a + cos B = 2005[ * Ñ 8) cos(* : 2) 


+ 2 
cos a — cos 6 = 2 sen 6 8) 
2 2 
Asena + Bcosa =V/ 4 + B?cos(a — dy) 
= Y A + Bsen(a + d)) 


A B 
dond = tan =, = tam” 
onde dj an B 0) an A 


2 
senza + cosa = 1 


2 2 2 


cos 2a =1-—2senta=2c08? 4 — 1= cost a — sen? a 
Ley de los cosenos para triángulos: 0? = a? + b? — 2ab cos € 
ar = 3.14159265 rad, lrad = 57.29577951%, 1? = 0.017453292 rad 
e = 2.71828183 


log a=b log a, log¡gx = 0.4343 log, x, log.x = 2.3026 log¡p x 


e* = cos x + ¡senx 
eli* a $ e a $ 
senx = A cos x = — 
1 z —y 1 Xx XL. 
senhx = 3 (e* — e 3), cosh x =7(e* + e *) 
2 2 
cosh?x — senh?x = 1 
d dv du 
(uv) =u— + y 
dx dx dx 
du dv 
A 
d (1) 1 du u dv dx dx 
dxXv vdx y? dx y? 


A-3 Apéndice A Relaciones matemáticas y propiedades de materiales 


Álgebra compleja: 
Z=x+ly= Ae con A= + y? y 0 = tan”! 8 
Xx 
Si 4=MT+IA Y 2=XTIp 
atao=(1t 0) + (12) 
2122 = (x1x2 — yd) + ix + x2y2) 
a (a + yy) + iy — x1y2) 
2 2 
22 V X2 + y2 
Si q = Aj y zu = Aye”, 
Zi E Z2 = Ae? 
1 
con A=[A47 + A5 — 24/4>c0s (0, — 0») ]? 
Y de ca A, sen 0, + A) sen 2 
A, cos 0, + A)cos 0), 
2122 = AjAje (00+0) 
A) 
22 2 
Propiedades de materiales 
Material Módulo de Módulo de Relación Peso específico 
Young (E) rigidez (G) de Poisson  ( P,) 
(1) 
Acero (acero 30 X 10% Ib/pulg?; 11.5 X 10% Ib/pulg?; 0.292 0.282 Iby/pulg?; 76.5 kN/m? 
al carbón) 207 GPa 79.3 GPa 
Aluminio 10.3 < 10% Ib/pulg?; 3.8 X 10% Ib/pulg?; 0.334 0.098 Iby/pulg?; 26.6 kN/m' 
(aleaciones 71 GPa 26.2 GPa 
de aluminio) 
Latón 15.4 X 106 Ib/pulg?; 5.8 X 10% Ib/pulg?; 0.324 0.309 Ib/pulg?; 83.8 kKN/m? 
106 GPa 40 GPa 
Cobre 17.2 x 10% lb/pulg?; 6.5 x 10% Ib/pulg?; 00-326 0.322 Iby/pulg?; 87.3 kN/m' 


119 GPa 44.7 GPa 


APÉNDICE B 


Deflexión de vigas y placas 


Matemático alemán, se educó en la Universidad de Berlín y fue profesor de tiempo 
completo en la Universidad de Konigsberg en 1832. El método que desarrolló para 
determinar la solución eigen de matrices simétricas reales se conoce como método de 
Jacobi. Hizo contribuciones significativas a los campos de funciones elípticas, teoría 
de los números, ecuaciones diferenciales y mecánicas e introdujo la definición de ja- 
cobiano en la teoría de determinantes. (Cortesía de Dirk. J. Struik, A Concise History 
of Mathematics, 2a. ed., Dover Publications, Nueva York, 1948). 


Carl Gustav Jacob Jacobi 
(1804-1851) 


Viga en voladizo 


P Px? 

.— —(Ba=x)h 0=x=< 

A E] SEL a—= x) x<=a 

(mua yx) = Pa? 

: l > a 

| (B3x=a) asx<l 

M 6El 

y 
Viga simplemente apoyada 

P 
Pbx 2 2 >) 

[a he b > en A MESA 

a : OP 

j l > SEN (Qlx—=x*=a%) as=x<l 

y 
Vigas con ambos extremos 
empotrados 2,2 

P Pb*x , ea 

ha > b sl ni [3al — x(3a + b)];, 0O=x=a 
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Viga simplemente apoyada con un extremo 
en voladizo  p 


dé b 
E 
pe 1 >| 


y 


pa a añ C >] 


Viga simplemente apoyada con carga en el 
extremo en voladizo P 


l A 
| 


Viga doblemente empotrada con desplazamiento 
de un extremo 


Placa circular simplemente apoyada 
P 


Placa circular fija 
P 


Placa cuadrada con todos sus lados 
simplemente apoyados 


donde D = 


Igual que en el caso de una viga simplemente apoyada 


prabd=x=a yasx=<sl 


Pa 
P-4Nix—=D;, lsx<l+ 
En ED z il 
Pax, , 2 
= 1 =<x<l 
SEN” dh ER 
Plx=1) 3 
SEL [a(3x=0)= (==); l=x=i+a 
_ PS 
a 2 
Pr? (3 + y) 
Ycentral — 16D (1 AE y) 
En í de la pl 
: = espesor de la placa 
12(1 — v?) d d 


y v = Relación de Poisson 


Ycentral 


Ycentral — 


Pr? 
Icentral — 16D 


aPa 


2 


EP 


con q 


con Q 


= 0.1267 para v = 0.3 


= 0.0611 para v = 0.3 


APÉNDICE C 


Matrices 


Matemático británico y profesor de matemáticas en la Universidad de Cambridge. Su 
obra más importante, producida junto con James Joseph Sylvester fue el desarrollo 
de la teoría de los invariantes, la cual tuvo un rol crucial en la teoría de la relatividad. 
Realizó importantes contribuciones a la geometría de n dimensiones e inventó y desa- 
rrolló la teoría de matrices. (Fotografía cortesía de Dirk J. Struik, A Concise History of 
Mathematics, 2a. ed., Dover Publications, Nueva York, 1948). 


Arthur Cayley 
(1821-1895) 


C.1 


Matriz. Conjunto rectangular de números. Un conjunto de m filas y n columnas encerrado entre 
paréntesis rectangulares se conoce como matriz de m por n. Si [4] es una matriz de m X n, se 
indica como 


411 a12 o Un 
021 422 Ñ : ñ 02n 

[AJ= [a;;] 7 (C.1) 
Am A m2 z y y Amn 


donde los números a; se denominan elementos de la matriz. El primer subíndice í indica la fila y el 


segundo subíndice j especifica la columna en las cuales aparece el elemento aj. 


Matriz cuadrada. Cuando la cantidad de filas (m) es igual a la de columnas (1), la matriz se llama 
matriz cuadrada de orden n. 
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Matriz columna. Matriz constituida por una sola columna, es decir, una matriz m X 1, se llama 
. y PJ e Y 

matriz columna o más comúnmente vector columna. Por lo tanto, si 4 es un vector columna de m 

elementos, se puede representar como 


ay 


a 


al 
Il 


(C.2) 


Um 


Matriz fila. Matriz compuesta de sólo una fila, es decir, una matriz de 1 X n, se llama matriz fila 
o vector fila. Si [b] es un vector fila, se puede indicar como 


[b] =[bj ba * ++ b,] (C.3) 
Matriz diagonal. Una matriz cuadrada en la cual todos los elementos son cero excepto los que 


están situados en la diagonal principal se llama matriz diagonal. Por ejemplo, si [4] es una matriz 
diagonal de orden n, se representa como 


ad11 0 0 0 
0 d22 0 0 
0 0 a33 0 
[4A]=| . (C.4) 
DD y MU A 


Matriz identidad. Si todos los elementos de una matriz diagonal tienen un valor de 1, entonces la 
matriz se llama matriz identidad y por lo común se indica como [/]. 


Matriz cero. Si todos los elementos de una matriz son cero, se llama matriz cero o nula y se indica 
como [0]. Si [0] es de orden 2 X 4, se expresa como 


a 


o) = | 0.0.0 de 


Matriz simétrica. Si el elemento en la fila ¡-ésima y la columna j-ésima es el mismo que en la fila 
j-ésima y la columna ¡-ésima en una matriz cuadrada, se llama matriz simétrica. Esto significa que 
si [A] es una matriz simétrica tenemos que a;; = aj; Por ejemplo, 


A 
[4J=|-1 0 7 (C.6) 
3 7 3 


es una matriz simétrica de orden 3. 


C.1 Definiciones A-8 


Transpuesta de una matriz. La transpuesta de una matriz m X n [A] es la matriz n X m que se 
obtuvo al intercambiar las filas y columnas de [4] y se indica como [4]7. Por lo tanto si 


2 4 al (Cm 


(4) = | 18 


entonces [4]7 está dada por 


23 
[Af =[4 1 (C.8) 
5 8 


Observe que la transpuesta de la matriz columna (vector) es una matriz fila (vector), y viceversa. 


Traza. La suma de los elementos de la diagonal principal de una matriz cuadrada [4] = la, se 
llama la traza de [A] y resulta de 


Traza| A] = 411 + 422 +. ne E Ann (C.9) 


Determinante. Si [A] indica una matriz cuadrada de orden n, entonces el determinante de [A] se 
indica como |[4]|. Por lo tanto 


4 4 toto to Aja 
41. 4292 + oo 42, 

ai = |" (C.10) 
An an E a z Ann 


El valor de un determinante se puede hallar al obtener los menores y cofactores del determinante. 
El menor del elemento a;, del determinante | [A] | de orden n es un determinante de orden (n — 1) 
obtenido eliminando la fila í y la columna j del determinante original. El menor de a, se indica 
como M,. 
El cofactor del elemento aj del determinante | [A] | de orden n es el menor del elemento a;¡ con 
un signo más o un signo menos adjunto; se define como 


cofactor de aj; = Bi; = (1) My; (C.11) 
donde M,, es el menor de a, Por ejemplo, el cofactor del elemento az, de 


di 4. 413 
det[ A] = (21 daa 023 (C.12) 


da. daa. (33 


está dado por 


di. 413 


Ba = (-D)'Mz, = — (C.13) 


di 423 
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El valor de un determinante |[ A]| de segundo orden se define como 


= 41142 — 4124) (C.14) 


da 42 


El valor de un determinante 1[4]| de orden enésimo se define como 


n 
det[A] = Y a;¡B;;para cualquier fila específica ¡ 


n 


det[4] = Y a;;B;; para cualquier columna específica ¡ (C.15) 


i= 


Por ejemplo, si 


2 3 
5.6 (C.16) 
8 9 


entonces, al seleccionar la primera columna para expansión, obtenemos 


2 ps 
setas al ea 3 
= 2(45 — 48) — 4(18 — 24) + 7(12 — 15) = -3 (017 


Propiedades de los determinantes 


1. 


2. 


bd 


4. 


El valor de un determinante no se ve afectado si las filas (o columnas) se escriben como colum- 
nas (o filas) en el mismo orden. 

Si todos los elementos de una fila (o una columna) son cero, el valor del determinante es cero. 
Si dos filas (o dos columnas) se intercambian, el valor del determinante se multiplica por —1. 
Si todos los elementos de una fila (o una columna) se multiplican por la misma constante a, el 
valor del nuevo determinante es a veces el valor del determinante original. 

Si los elementos correspondientes de dos filas (o dos columnas) de un determinante son propor- 
cionales, el valor del determinante es cero. Por ejemplo, 


4 7 =8 
de[A]=| 2 5 -4|=0 (C.18) 
sl 3 2 


C.2 Operaciones básicas con matrices  A-10 


Matriz adjunta. La matriz adjunta de una matriz cuadrada [A] = [a] se define como la matriz 
obtenida al reemplazar cada elemento a; por su cofactor f,, y luego transponerla. Por lo tanto 


Bu Bn: : Bm Bu Ba +: : : Bn 
Ba Ba2 : : : Bon Ba Ba2 : : : Bm 

adjunta de [4] =| ' =| ' (C.19) 
Bn Bn2 Ñ : ú Bun Bin Bon N " : Bun 


Matriz inversa. La inversa de una matriz cuadrada [A] se escribe como [4]7! y se define por la 
siguiente relación: 


[AJ"[4] = [AJ[4]” = [1] (C.20) 


donde [4]71[A4], por ejemplo, indica el producto de la matriz [4]7! y [4]. La matriz inversa de [4] 
se determina como sigue (vea la referencia [A.1]): 


adjunta de [ A] 


A]? = cal 
[4] a (C21) 
cuando det[A] no es igual a cero. Por ejemplo, si 
22 
[A] =|4 5 6 (C.22) 
7 8 9 
su determinante tiene un valor det[A] = —3. El cofactor de a;, es 
5 6 
= (-1? =-3 C.23 
Bu = (+1) 8 Sl (C.23) 
De una manera semejante, podemos hallar los otros cofactores y determinar 
, — Adjunta de [A] 1 A 4 na , 
[AJ” = = 6. =3 0|=| =2 1 0 (C.24) 
det[ A] -3 
=3) =2 2 1 23 -2/3 


Matriz singular. Se dice que una matriz cuadrada es singular si su determinante es cero. 


Igualdad de matrices. Dos matrices [A] y [B] del mismo orden, son iguales si y sólo si a; = b,, 
para todas las y j. 


Suma y resta de matrices. La suma de dos matrices [4] y [B] del mismo orden se obtiene sumando 


los elementos correspondientes. Por lo tanto si [C] = [4] + [B] = [B] + [4], tenemos Cj = 4j + bj 
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para todas las ¡ y j. Asimismo, la diferencia entre dos matrices [4] y [B ] del mismo orden, [D], se 
expresa como [D] = [4] — [B] con di = 47 bi; para todas las ¡ y j. 


Multiplicación de matrices. El producto de dos matrices [4] y [B] se define sólo si son confor- 
mables, es decir, si la cantidad de columnas de [4] es igual al número de filas de [B]. Si [4] es de 
orden m X n y [B] es de orden n X p, entonces el producto [C] = [4] [B] es de orden m X p y está 
definido por [C] = [c;;), con 


n 
cij = Y abr; (C.25) 
k=1 


Esto significa que c,, es la cantidad que se obtiene al multiplicar la fila ¡-ésima de [4] por la columna 
j-ésima de [B] y sumando estos productos. Por ejemplo, si 


2 3 4 
(a) =| | y [B]=| 2 7 (C.26) 
Il -=5 6 
-1 4 
entonces 
8 
- 2 3 4 
C|=[Aj]B]| = 2 
[c] = [4]18] E de :] 
METE REDEE A 2x0+3x7+4Xx4 
[1x8+(-5) x2+6X(-1) 1x0+(-5)x7+6X4 
18 37 
= 2 
L=8 sl 00 


Si las matrices son conformables, el proceso de multiplicación es asociativo 
(La]lBD)[C] = [AJ([B][C)) (C.28) 
y es distributivo 
(14] + [B)[C] = [A][C] + [B][C] (C.29) 
El producto [4][B] indica la premultiplicación de [B] por [A] o la premultiplicación de[A] por [BJ]. 
Es de notar que el producto [4][B] no es necesariamente igual a [B][4]. 


La transpuesta de un producto de matrices es el producto de la transpuesta de las matrices en 
orden inverso. Por lo tanto, si [C] = [A][B]. 


[CP = ([4][8)* = [B'[a]” (C.30) 


Referencias  A-12 


El inverso del producto de matrices se determina a partir del producto de la inversa de las ma- 
trices en orden inverso. Por lo tanto, si [C] = [4][B], 


[e] =dA8D"=2P14P (C.31) 


Referencia 


C.1 Barnett, Matrix Methods for Engineers and Scientists, McGraw-Hill, Nueva York, 1982 


APÉNDICE D 


Transformada de Laplace 


Matemático francés recordado por sus contribuciones fundamentales a la teoría de 
probabilidad, física matemática y mecánica celeste. El nombre Laplace aparece tanto 
en ingeniería mecánica como en ingeniería eléctrica. Las transformadas de Laplace se 
utilizan mucho en vibraciones y en la mecánica aplicada, y la ecuación de Laplace 
se aplica extensamente en el estudio de campos eléctricos y magnéticos. (Cortesía de 
Dirk J. Struik, A Concise History of Mathematics, 2a. ed., Dover Publications, Nueva 
York, 1948). 


Pierre Simon Laplace 
(1749-1827) 


El método de la transformada de Laplace es un método poderoso para resolver ecuaciones dife- 
renciales lineales ordinarias con coeficientes constantes, en particular cuando la función forzada 
aparece en la forma de funciones discontinuas (las cuales no son fáciles de resolver mediante otros 
métodos). Este apéndice presenta una breve descripción del método de la transformada de Laplace. 
La idea básica es transformar una ecuación diferencial en una ecuación de tipo polinomial y luego 
utilizar la transformada de Laplace para obtener la solución del problema original. 


D.1 


Si una función f(t) está definida para todos los valores de tiempo positivos, £ = O, la transformada 
de Laplace f(1) indicada, £[ f(t), se define como 


P1A0)] = F(s) = ] Eo di DA) 
0 
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donde e ** se conoce como núcleo de la transformada y ses una variable subsidiaria, llamada va- 


riable de Laplace, que en general es una cantidad compleja. 

Notación: Las funciones originales dependen de + y sus transformadas de Laplace dependen de s. 
Las funciones originales se indican por medio de letras minúsculas en tanto que sus transformadas 
de Laplace se indican por medio de las mismas letras mayúsculas. Por ejemplo, las transformadas de 
Laplace de f(t) y y(t) se indican como F(s) y Y(s), respectivamente. La transformada de Laplace 
de af(t) donde a es una constante está dada por a F(s). Asimismo, la transformada de Laplace de 
una suma lineal de dos funciones f,(t) y £2(0), af, (0) + 02 f(0), está dada por 


La fi (t) + mf (t)] = aFi(s) + a9Px(s) (D.2) 


Transformada inversa de Laplace: 
Para encontrar la función original f(£) de la función transformada F(s), tenemos que utilizar la trans- 
formada inversa de Laplace que se define como 


a+ ¡00 


£F(s)]=— F(sje** ds = f(t)Ju(t) (D.3) 


donde u(t) es la función escalonada unitaria definida como 


1 parar>0 
t) = DA 
0 Ñ para 1 <0 id 


y dr es un valor seleccionado a la derecha de todas las singularidades de F(s) en el plano s. En la 
práctica, rara vez se utiliza la ecuación (D.3). En cambio, las transformadas de Laplace de expre- 
siones complejas se descomponen en expresiones más simples, para las cuales las transformadas 
inversas de Laplace se encuentran en tablas de transformadas de Laplace. 


Mientras se aplican las transformadas de Laplace para resolver ecuaciones diferenciales, tenemos 
que utilizar las transformadas de Laplace de derivadas de varios Órdenes de una función. La trans- 
formada de Laplace de la primera derivada de £(t) se define como 


OT ati 
qe = £ =p E (D.5) 
0 


Sí utilizamos integración por partes, la ecuación (D.5) se expresa como 


00 


d 
el a o [mr a 10) +5) 0) 
0 
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donde £(0) es el valor inicial de f(t), es decir, el valor de f(+ = 0). Utilizando un método parecido, 
la transformada de Laplace de la segunda derivada de f(+) se define como 


BROTAR) 
el E p- , o (D7) 


La ecuación (D.7) se puede simplificar para obtener 


2 
qn = —f(0) — sf(0) + s?*F(s) (D.8) 


donde $ (0) es el valor de ar en el instante £ = 0. Utilizando un método semejante, la transforma- 


da de Laplace de la derivada enésima de f(t) se puede hallar como 


din = Lp] =S"F(s) 5" f(0) SI PM(O) —... FDO) (9) 


n 


donde f“1 se utiliza para denotar la derivada enésima de f, gp 


Teoremas de desplazamiento o traslación 


En algunas aplicaciones, la función f(t) aparece junto con el término e“? como f(£) et, donde a es un 
número real o complejo. La transformada de Laplace de este producto, F(s), está dada por 


El) = 2D] = 0 AAA <= ] ADE 70 dr =F(s-a)  (D.10) 
0 0 
Por lo tanto, tenemos 
£[A0e"] = F(s — a) (D.11) 


Esto muestra que el efecto de multiplicar la función f(£) por e“ es desplazar la transformada de 
Laplace de f(t) por la cantidad a en el dominio s. El resultado indicado por la ecuación (D.11) se 
conoce como teorema de desplazamiento. 


Método de fracciones parciales 


En algunos problemas, la función F(s) es de la forma 


F(s) = (D.12) 
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donde B(s) y A(s) son polinomios en s y el grado de A(s) suele ser mayor que el de B(s). La trans- 
formada inversa de F(s) se puede simplificar si el lado derecho de la ecuación (D.12) se expande en 
fracciones parciales. Para aplicar la técnica de expansión en fracciones parciales, primero tenemos 
que conocer las raíces del denominador, A(s). 


Cuando todas las raíces de A(s) son distintas: Sean —p,, -p>, ..., —Pp, las raíces, también llamadas 
polos, de A(s). En ese caso la ecuación (D.12) se puede expresar como 


B(s a a a 
F(s) = 5 A A (D.13) 
A(sS) S+FP S>+p Ss + DP 
donde a, es una constante desconocida, llamada residuo, en el polos = —p,, k = 1,2, ..., n. El 


valor de a, se determina multiplicando ambos lados de la ecuación (D.13) por (s + py) y si hacemos 
s = —pj de modo que 


ki a) (D.14) 

aL = S + Pr ] 
AS sep, 

Observe que f(t) es una función de tiempo f; si las raíces p, y p, de A(s) son conjugados comple- 

jos, entonces los residuos o constantes correspondientes a, y a, también serán conjugados complejos. 

Una vez que la expansión en fracciones parciales de F(s), ecuación (D.13), se conoce, se puede 

determinar la transformada de Laplace de F(s) por medio de relaciones del tipo 


1 Ak = —Prt 
SL = aye P (D.15) 
S + Pr 


Por lo tanto, f(t) se puede hallar como 
FO = L£ UU F(s)] = aje PY + aje PU 4 + + aye tn! (D.16) 


Cuando A(s) implica múltiples raíces: Si el polinomio A(s) tiene múltiples raíces de orden k en 


s = —pj, lo que implica que F(s) tiene un polo de orden k en —p, además de las raíces simples en 
—Pa, 7P3» ---» —Pp, antes consideradas. Por lo tanto, A(s) se puede expresar como 
A(s) = (s + pYX(s + ps + p3)...(s + pp) (D.17) 


La expansión en fracciones parciales de F(s) se escribe en la forma 


Bs) ay a1 
F(s) mn k + KI 7 
(s) (s+pyo (s+») 
a .o O (D.18) 
(s+ pi) s+p s+p 5 + Pp 
Se puede comprobar que las constantes a; ¡, 4», ..., 4], Se pueden determinar como 
1 ara! k 
a], = a= y yea ls + 2) Pl. r=1,2,...,k (D.19) 
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Observando que 
gr = —— (D.20) 


la transformada inversa de Laplace de los términos debido al polo de mayor orden se puede obtener, 
utilizando el teorema de desplazamiento, como 


3 1 pr 1 

L = pre D.21 
CAY] Dr ets 
Por lo tanto, la transformada inversa de Laplace de F(s) dada por la ecuación (D.18) se escribe como 


k=1 pk? 


NS 


dde ias a pil 
(k=2) ou 


+ are Pl 4 + aye Pr (D.22) 


Si dos funciones f,(£) y £,(0), definidas para £ > O, poseen las transformadas de Laplace F¡(s) y F(s), 
respectivamente. Entonces consideremos la función f(t) definida de varias maneras como 


00 


Fl) = A0*R() = AM)AGC=7dr= | firA(t- 7) dr (D.23) 
2. 


0 


Esta función f(t) se llama convolución de las funciones f,(t) y f.(t) durante el intervalo O < 1< o, 
Observe que los límites superiores de las integrales en la ecuación (D.23) son intercambiables por- 
que f,(t — 7) = 0 para 7 > £, lo que es lo mismo que t — 7 < 0. La transformada de Laplace de la 
ecuación (D.23) se puede expresar como 


F(s) = LA(0*f(0)] = Fils) Ps) (D.24) 


donde 


Fs) = Jersto dr, Ps) = Jero) do (D.25) 
0 
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La transformada inversa de Laplace de la ecuación (D.24) está dada por 


F(0) = L7[F(s)] = LF (s)F(s)] (D.26) 


: , 4s +7 
Ejemplo D.1 Expanda la función F(s) = 


(s + 3)(s + 4) 


mediante fracciones parciales. 


Solución: La expansión en fracciones parciales de la función F(s) se puede expresar como 


F(s) = 4s +7 Ci ; C) E C; EL) 
2 (s+3(s +49? (s+3) (s+4)  (s+4) 


donde las constantes C;, i = 1, 2, 3, se evalúan como 


C1= (+ 3)F(5] a 5 (E2) 
= (s s = =- ; 
s==3 (s + 4 523 
d d |4s +7 (s + 3)4 — (4s + 7)1 
= —|(s + 4)F = = = E.3 
a ae F(s)] Gui ra s+3 ] j==á (s + 3) dá d El 
4s +7 
C; = [(s + 47F = =9 E4 
O) MN a E Es) 
Por lo tanto, la expansión en fracciones parciales de F(s) es 
4s +7 
F(s) = E = IE ed ES) 


(s + 3)(s + 4)* (s+3) (s+4)  (s+4) 


La expansión en fracciones parciales también se puede realizar con la función “residue” (residuo) de 
MATLAB como sigue 


num = [4 7]; % coeficientes del polinomio en el numerador 
den = conv[1 3],[1 8 8]; % coeficientes de los dos polinomios en el denominador 
[r, p, k] = residue(num, den) % calcular residuo e imprimir el resultado 


R=[-559”,p=[-3 -4-4]yk= II]. 


Se ve que este resultado es igual al calculado antes. 


A continuación se da una pequeña tabla de pares de transformada de Laplace. 
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Pares de transformada de Laplace 


Dominio de Laplace Dominio del tiempo 
a FO 
F(s) = [roca 
0 
1.c¡F(s) + c,G(s) cif(t) + cag(t) 
2 (2) fla-b)a 
a 
3. F(s)G(s) 1 t 
[ranas [sos 
n df d”f 
n 0 nj E 
4.5 F(s) £ S ai ( ) df" ( ) 
1 t t 
5 Fs) f- $f(r) dí 
0 0 
A 
n 
6. F(s + a) efe) 
7, 1 Pan LL ct 
gal 
1 at 
8. d 
s+a 
9 1 te U 
(s + ay 
a at 
10. 108 
s(s + a) 
1 s+a l+at 
2 
a at — a = en) 
12. a 
ss + a) 
1 A E ( _ Des) 
s(s + a) a b 
a sen at 
14. Da 
15. s cos at 
s? Ta 
le a 1 — cos at 
s(s + a?) 
y cosh at 
17. 22 
18.5 a senh at 
s —a 
a(s? == a?) at cos at 
19. ==335 
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Pares de transformada de Laplace 


Dominio de Laplace 


Dominio del tiempo 


A 10) 
F(s) = [recta 
0 
En 2sa? at sen at 
(s + a2y 
21 s+a e “cos bt 
(s + ay + pb? 
22 b e“ sen bt 
(s + ay + bp? 
23 1 ¿Ue bt 
(s + aJ(s + b) (b— a) 
Sl s+vw (1 _ ae ato (w E bje > 
s + a)J(s + b) 6=a 
1 cu e ea 
25. 
s + als + bys +) (b=alec=a) (a=bKe=b)  (a=cHb= c) 
se sw (w= aje “ (1w — bje” (w= ce“ 
(s+ as +bls+<e b=a)jc-a a=b)j(c-b a ic Hb:=:c 
MX 
1 
A a a — e E%nt sen wat 
se + 2£0,s + Ww? wa 
3. 7 ¿dont sen(w¿t — 1) 
+ 2¿0)s + wo? w4 E : 
+ 
DO a ei not sen(w¿t + (1) 
e +20,s + w q 
2) w 
30.* Eto 1 07 L05 sen(wgt + $1) 
d 2 z) q 
s(s* + 2£0,5 + 05) 
31 s + (0, e cont sen(w¿t + $1) 
s(s? + 220,5 + w?) 
32.1 
1 
O t 
e 
Impulso unitario en el instante £= 0 
ena 
33. 


t 


Función escalón unitaria en el instante t= a 


*0= 0 1- (4 £<1 
$ =s fL£<1 


Heinrich Rudolf Hertz 
(1857-1894) 


APÉNDICE E 
Unidades 


Físico alemán y profesor de física en el Instituto Politécnico en Karlsruhe y después en 
la Universidad de Bonn, se hizo famoso por sus experimentos con ondas de radio. Sus 
investigaciones en el campo de la elasticidad son una parte relativamente muy pequeña 
de sus logros aunque son de vital importancia para los ingenieros. Su trabajo sobre el 
análisis de cuerpos elásticos en contacto se conoce como “Esfuerzos hertzianos”, y es 
muy importante en el diseño de rodamientos de bolas y rodillos. La unidad de frecuen- 
cia de fenómenos periódicos, medidos en ciclos por segundo, recibe el nombre de hertz 
en unidades SI. (Fotografía cortesía de Applied Mechanics Reviews). 


Actualmente, el sistema inglés de unidades está siendo reemplazado por el Sistema Internacional 
de unidades (SI). El sistema SI es la versión modernizada del sistema métrico de unidades. Su 
nombre en francés es Systéme International; de ahí la abreviatura S/. El sistema SI tiene siete uni- 
dades básicas. Todas las demás unidades se pueden derivar de estas siete (E.1-E.2]. Las tres unidades 
básicas de interés en el estudio de vibraciones son el metro para longitud, el kilogramo para masa 
y el segundo para tiempo. 

Los prefijos comunes para múltiplos y submúltiplos de unidades SI se dan en la tabla E.1. En 
el sistema SI, las unidades deben abreviarse con cuidado. Por ejemplo, un par de torsión de 4N X 2 m 
se debe expresar como 8 N mu 8 N + m con un espacio o un punto entre N y m. No se debe escribir 
Nm. Otro ejemplo es 8m XxX 5s =40mso040m+so0 40 metros-segundos. Si se escribe como 40 
ms, significa 40 milisegundos. 


Para convertir las unidades de cualquier cantidad dada de un sistema a otro, utilizamos la equiva- 
lencia de unidades de la tabla E.2. Los siguientes ejemplos ilustran el procedimiento. 


Tabla E.1 Prefijos para múltiplos y submúltiplos de unidades SI 
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Múltiplo Prefijo Símbolo Submúltiplo Prefijo Símbolo 
10 deka da 1071 deci d 
102 hecto h 10-2 centi c 
103 kilo k 1073 milli m 
106 mega M 1076 micro p 
102 giga G 1072 nano n 
1012 tera T 10712 pico p 


Tabla E.2 Conversión de unidades 


Cantidad Equivalencia en el sistema SI Equivalencia en el sistema inglés 
Masa 1 lbeseg? /pie (slug) = 14.5939 kg l kg = 2.204623 lb; 
= 32.174 1b,, 
1 lb, = 0.45359237 kg = 0.06852178 slug 
(Iby-sec? /pie) 

Longitud 1 pulg = 0.0254 m 1 m = 39.37008 pulg. 

1 pie= 0.3048 m = 3.28084 pie 

1 milla =5280 pie= 1.609344 km 1 km = 3280.84 pie= 0.621371 milla 
Área 1 pulg? =0.00064516 m? 1 m? = 1550.0031 pulg? 

1 pie? =0.0929030 m? = 10.76391 pie? 
Volumen 1 pulg? =16.3871 Xx 10 m? 1 m? = 61.0237 X 10% pulg* 


Fuerza o peso 


Par de torsión o momento 


Esfuerzo, presión o 


módulo elástico 


Densidad de masa 


l pie?= 28.3168 x 107 m* 
1 US gallon = 3.7853 litros 


3.7853 x 10 m* 
1 Ib; = 4.448222 N 

1 lb-pulg = 0.1129848 Nm 

1 Ibrpie= 1.355818 N-m 


1 Ib; /pulg? (psi) = 6894.757 Pa 

1 Ib /pie?= 47.88026 Pa 

1 lb /pulg? = 27.6799 X 10% kg/m? 
1 lbm/pie? = 16.0185 kg/m* 


= 35.3147 pie* 
= 10% litros = 0.26418 US gallon 


1 N = 0.2248089 lb; 
1 N-m = 8.850744 Iby-pulg 
= 0.737562 Iby-pie 


1 Pa = 1.450377 X 10”* 1b,/pulg? (psi) 
= 208.8543 x 10? Ibf /pie? 
1 kg/m? = 36.127 X 107? lb, /pulg* 
= 62.428 X 107” Ib, /pie? 
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¡AAA 
Ejemplo E.1 Momento de inercia de masa: 
Momento de inercia Momento de inercia Factor 
de masa en unidades | = | de masa en unidades | * de 
SI inglesas multiplicación 
N m 
(kg=m) = (nome?) = (52 eto) [25 puts) se) 
= (N por 1 1br)(m por 1 pulg) (1b,-pulg-seg?) 
= (4.448222)(0.0254) (Ib;-pule-seg?) 
= 0.1129848 (Ibj-pulg-seg?) 
Ejemplo E.2 Esfuerzo: 
Factor d 
(Esfuerzo en unidades SI) = (Esfuerzo en unidades inglesas) X o y 
multiplicación 
N 1 N 1 
Pa) = (Nim?) = ("lb ) 2, = 2 (lb /pule? 
(Pa) = (mé) = (o Y TE ; (by /pule?) 
pulg ( 
pulg pulg 
(N por 1 Iby) 
= 2 (lbf /pulg?) 
(m por 1 pulg )* 
(4.448222) (db; / >, 
= 5 (lbf/pulg 
(0.0254)? d 


= 6894.757 (Ib; /pulg?) 


Referencias 


E.1 E. A. Mechtly, “The International System of Units”, (2a. ed. rev.), NASA SP-7012, 1973. 
E.2 C. Wandmacher, Metric Units in Engineering—Going SI, Industrial Press, Nueva York, 1978. 


Thomas Young 
(1773-1829) 


APÉNDICE F 
Introducción a MATLAB 


Físico y médico británico. Introdujo el módulo de Young y el principio de interferencia 
luminosa. Estudió medicina y se tituló en 1796. Fue nombrado profesor de Filosofía 
Natural en la Royal Institution en 1801, pero renunció en 1803 ya que sus conferencias 
eran decepcionantes para el grueso del público. En 1811 se unió al hospital St. George 
en Londres como médico, donde continuó hasta su muerte. Young hizo muchas con- 
tribuciones a la mecánica. Fue el primero en utilizar los términos “energía” y “trabajo 
consumido” (es decir, trabajo realizado) para las cantidades mv? y Fx, respectivamen- 
te, donde m es la masa del cuerpo, v es la velocidad, F' es una fuerza y x es la distancia 
recorrida por F y para expresar que los dos términos son proporcionales entre sí. De- 
finió el término módulo (el cual llegó a ser conocido como módulo de Young) como el 
peso que duplicaría la longitud de una barra de sección transversal unitaria. 


MATLAB, derivado de MATriz LA Boratory es un paquete de “software” que se puede utilizar para 
solucionar varios problemas científicos y de ingeniería, incluyendo ecuaciones algebraicas lineales, 
ecuaciones no lineales, diferenciación e integración numéricas, ajuste de curvas, ecuaciones diferen- 
ciales ordinarias y parciales, optimización y trazo de gráficas. Utiliza notación matricial de forma 
extensa; de hecho, el único tipo de datos en MATLAB es una matriz de valores complejos. Por lo 
tanto, maneja escalares, vectores y matrices de valores reales y enteros como casos especiales de 
matrices complejas. El programa se puede utilizar para ejecutar una sola instrucción o una lista 
de instrucciones, llamada archivo de comandos. MATLAB ofrece excelentes capacidades de trazo de 
gráficas y programación. También se puede utilizar para resolver muchos tipos de problemas 
de forma simbólica. Se pueden realizar cálculos sencillos introduciendo una instrucción, semejante 
a lo que se hace con una calculadora en la ventana de comandos. Los símbolos que se deben utilizar 
para las operaciones aritméticas básicas de suma, resta, multiplicación, división y exponenciación 
son +, —, *, / y ”, respectivamente. En cualquier expresión, los cálculos se realizan de izquierda 
a derecha, con la exponenciación que tiene la más alta prioridad, seguida por la multiplicación y 
división (con igual prioridad) y luego la suma y la resta (con igual prioridad). Utiliza el símbolo 
log para indicar el logaritmo natural (In). MATLAB utiliza una doble precisión durante los cálculos 
pero imprime los resultados en la pantalla en un formato más corto. Esta opción preestablecida se 
puede cambiar utilizando el comando format. 
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F.1 


Introducción a MATLAB 


Los nombres de variables en MATLAB deben comenzar con una letra y pueden tener una longi- 
tud de hasta 31 caracteres con cualquier combinación de letras, dígitos y guiones bajos. Las letras 
mayúsculas y minúsculas se tratan por separado. Como ya antes se enunció, MATLAB trata todas 
las variables como matrices, aunque las cantidades escalares no se tienen que dar como arreglos. 


El nombre de una matriz se debe iniciar con una letra y le puede seguir cualquier combinación 
de letras y dígitos. Las letras pueden ser mayúsculas o minúsculas. Antes de realizar operaciones 
aritméticas como suma, resta, multiplicación y división en matrices, habrá que crear las matrices 
aplicando instrucciones como las siguientes: 


Vector fila 
> A=|[! 2 3); 


Un vector fila se trata como una matriz 1 por n; sus elementos se encierran entre paréntesis rec- 
tangulares y se separan por espacios o comas. Observe que el indicador de línea de comandos en 
la versión profesional de MATLAB es >> en tanto que en la edición estudiantil de MATLAB es 
EDU >>. Si al final de un renglón no se escribe un punto y coma, MATLAB muestra en pantalla 
los resultados del renglón. 


Vector columna 
>ás 2 e d4s[lk 23. 6 4= (1235 


Un vector columna se trata como una matriz n por 1. Sus elementos pueden ser ingresados en 
renglones diferentes o en un solo renglón utilizando un punto y coma para separarlos, o en un solo 
renglón utilizando un vector fila con una prima en el paréntesis del lado derecho (para indicar la 
transpuesta). 


Matriz 


Para definir la matriz 


3 
5 6 o A=[12 3,456; 7 8 9); 
7 6 9] 
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F.3 Arreglos con estructura especial 


En algunos casos se utiliza la estructura especial de un arreglo para especificarlo en una forma más 
simple. Por ejemplo, A = 1:10 indica un vector fila 


A=[1234567809 10] 
y A = 2:0.5:4 representa el vector fila 


A = [2.55 3.0 3.5 4.0] 


F.4 Matrices especiales 


Algunas de las matrices especiales se identifican como sigue: 
> A = eye (3); implica una matriz identidad de orden 3. 


1.000 
A=|0 1 0 
0.0 1 


> A = ones (3); implica una matriz cuadrada de orden 3 con todos los elementos iguales a uno, 


1.1 1 
A=|1 1 1 
1.1 1 


> A = zeros(2, 3); implica una matriz 2 X 3 con todos los elementos iguales cero, 


a al 
0 00 


F.5 Operaciones con matrices 


Para sumar las matrices [4] y [B] para obtener [Cl], utilizamos la instrucción 


>C=A+B; 


Para resolver un sistema de ecuaciones lineales [A] X = B, definimos la matriz A y el vector B y 
utilizamos la siguiente instrucción: 


>X=AIB 
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Fó6 Funciones en MATLAB 


MATLAB contiene muchas funciones integradas, como las siguientes: 
Raíz cuadrada de x: sqrt(x) 
Seno de x: sen(x) 
Logaritmo de x base 10: log10(x) 
Función gama de x: gamma(x) 


Para generar un nuevo vector de 11 valores dado por la función y = e72* cos x con x = 0.0, 0.1, ..., 
1.0, escribimos lo siguiente: 


> x= [0: 0.1: 1]; 
> y = exp(—2*x).*cos(x).; 


F.7 Números complejos 


MATLAB considera automáticamente el álgebra de números complejos. Se puede utilizar el símbolo 
10 j para representar la parte imaginaria sin necesidad de un asterisco entre ¡o j y un número. Por 
ejemplo, a = 1 — 3í es un número complejo con partes real e imaginaria iguales a 1 y —3, respecti- 
vamente. La magnitud y ángulo de un número complejo se determinan por medio de las instrucciones 


>> dá = 1 - 31; 
>> abs (a) 
ans = 


>> angle (a) 
ans = 
(en radianes) 


F8 Archivos M 


MATLAB se puede utilizar de un modo interactivo escribiendo cada comando desde el teclado. En 
este modo, MATLAB realiza las operaciones como una calculadora. Sin embargo, hay situaciones 
en las que este modo de operación es deficiente. Por ejemplo, si los mismos conjuntos de comandos 
se tienen que repetir varias veces con diferentes valores de los parámetros de entrada, desarrollar 
un programa MATLAB será más rápido y más eficiente. 

Un programa MATLAB se compone de una secuencia de instrucciones MATLAB escritas 
fuera de MATLAB y luego ejecutadas en MATLAB como un solo bloque de comandos. Dicho 
programa se conoce como archivo de comandos (scrip file) o archivo M. Es necesario nombrar 
el archivo de comandos. El nombre debe terminar con .m (un punto (.) seguido por la letra m). A 
continuación se presenta un archivo M típico (llamado fibo.m): 


file "fibo.m" 
% archivo-m para calcular números Fibonacci 
£=.[1. 115 
i=1; 
while £f(i)+f£(i+1)<1000 
f (1+2)=£ (1)+£(1+1);5 
i=i+1; 
end 
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También se puede utilizar un archivo M para escribir subrutinas de función. Por ejemplo, la solu- 
ción de una ecuación cuadrática 


A?2+Bx+C=0 


se puede determinar utilizando el siguiente programa: 


% roots quadra.m (Nota: El renglón que comienza con % indica un renglón 
de comentario) 
function [x1, x2] = roots quadra(A, B, C) 
% det = determinant 
det =%2-4x*A*C; 
if (det < 0.0); 
xl = (-B + j * sgrt(-det))/(2 * A); 
x2 = (-B - j * sgrt(-det))/(2 * A); 
disp('Las raíces son conjugados complejos'); 
elseif (abs(det) < le-8); % det = 0.0 
x1 =-BY/ (2 * A); 
x2 == -BY/ (2 * A); 
disp('Las raíces son idénticas'); 
else (det > 0); 
xl = (-B + sgrt (det))/(2 * A); 
x2 = (-B - sgrt(det))/(2 * A); 
disp('Las raíces son reales y distintas'); 
end 


El programa roots _quadra.m se puede utilizar para determinar las raíces de una ecuación cua- 
drática con A = 2, B = 2, C = 1, por ejemplo, como sigue: 


Sama, e = => 


Las raíces son conjugados complejos 


xl.= 
-0.5000 + 0.5000i 


x2 = 
-0.5000 - 0.5000i 


Para trazar una gráfica en MATLAB, definimos un vector de valores de la variable independiente 
x (matriz x) y un vector de valores de la variable dependiente correspondiente a los valores de x 
(matriz y). Entonces, la gráfica se puede trazar utilizando el comando 


plot (x,y) 


Como un ejemplo, se pueden utilizar los siguientes comandos para trazar la función y = 12 + l en 
elrango0=x=< 3: 
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Observe que los dos primeros renglones se utilizan para generar las matrices x y y (con incrementos 
de 0.2 para x); el tercer renglón traza la gráfica (utilizando líneas rectas entre los puntos indicados); 
los seis renglones siguientes permiten trazar los ejes x y y junto con el trazo de la cuadrícula (usando 
el comando grid on). 


F.10 Raíces de ecuaciones no lineales 


Para hallar las raíces de ecuaciones no lineales, se puede utilizar la función MATLAB 
£zero (y,x1). Aquí y define la función no lineal y x1 indica el cálculo inicial (valor de inicio) 
de la raíz. Las raíces de polinomios se pueden determinar aplicando la función roots (p) donde 
p es un vector fila de coeficientes del polinomio en orden descendente de la potencia de la variable. 


>> f='"tan (x)-tanh (x)' 
f = 
tan (x)-tanh (x) 
>> root=fzero(f,1.0) 
root = 
1.5708 
>> roots([1000 0 0 -2]1) 
ans = 
-1.1225 
-0.5612 +0.9721i 
-0.5612 -0.9721i 
0.5612 +0.9721i 
0.5612 -0.9721i 
1.1225 


>> 


F.11 Solución de ecuaciones algebraicas lineales 


Un sistema de ecuaciones algebraicas lineales simultáneas [A] Y =b se puede resolver utilizando 
MATLAB de dos maneras diferentes: determinando Y como [4] 1b o hallar Y directamente como 
se indica por los siguientes ejemplos: 


>> A=[4 -3 2; 2 3 1; 5 4 71 


A = 
4 -3 2 
2 3 1 
5 4 y 


>> b=[16; -1; 18] 


16 
-1 
18 
>> C=inv(A) 
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0.2099 
-=0.1111 
-0.0864 


0.3580 
0.2222 
-0.3827 


-=0.1111 
0.0000 
0.2222 


>> x=C*b 


Un problema algebraico de valor eigen se define como [4]X = AX, donde [A] es una matriz 
cuadrada de tamaño n X n, X es un vector columna de tamaño n y A es un escalar. Para cualquier 
matriz dada [4], la solución se puede hallar utilizando dos tipos de comandos. El uso del comando 
b = eig(A) proporciona los valores eigen de la matriz [A] como elementos del vector d. El uso 
del comando [V,D] = eig(A) produce los valores eigen como elementos diagonales de la ma- 
triz [D] y los vectores eigen como columnas correspondientes de la matriz [V]. El siguiente ejemplo 
ilustra el procedimiento: 


>> A=[2 1 3 4; 1-31 5;3166-2;45 0-2 -1] 
A = 

2 1 3 4 

1 -=3 1 5 

3 1 6 -=2 

4 5 -=2 -1 


>> b=eig(A) 
b= 

7.9329 
5.6689 
-1.5732 
-8.0286 


>> [V, dl] = eig(A) 


Vo= 

0.5601 0.3787 0.6880 0.2635 
0.2116 0.3624 -0.6241 0.6590 
0.7767 =0.5379 -0.2598 -0.1996 
0.1954 0.6602 -0.2638 -0.6756 
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d = 
7.9329 0 0 0 
0 5.6689 0 0 
0 0 -1.5732 0 
0 0 0  -8.0286 


>> 


MATLAB contiene varias funciones o resolvedores, basados en el uso de métodos Runge-Kutta, 
que se pueden utilizar para la solución de un sistema de ecuaciones diferenciales ordinarias de pri- 
mer orden. Observe que una ecuación diferencial ordinaria de orden enésimo se tiene que convertir 
en un sistema de n ecuaciones diferenciales ordinarias de primer orden antes de utilizar funciones 
MATLAB. La función MATLAB ode23 ejecuta una combinación de métodos de Runge-Kutta de 
segundo y tercer orden, en tanto que la función ode4 5 está basada en una combinación de métodos 
de Runge-Kutta de cuarto y quinto orden. Para resolver un sistema de ecuaciones diferenciales de 
primer orden y = f(t, y) por medio de la función MATLAB ode23, se puede utilizar el siguiente 
comando: 


>>[t,yl = ode('dfunc',tspan, y0) 


donde *dfunc” es el nombre de la función m- file cuyos datos de entrada deben ser t y y, y 
cuyo resultado debe ser un vector columna que indique dy/dt, es decir, £ (t, y). La cantidad de 
filas en el vector columna debe ser igual a la de ecuaciones de primer orden. El vector tspan debe 
contener los valores iniciales y finales de la variable independiente t y, opcionalmente, cualesquie- 
ra valores intermedios de t alos cuales se desea la solución. El vector y0 debe contener los valores 
iniciales de y (t). Observe que la función m- file debe tener dos argumentos de entrada t y y 
incluso si la función £ (t,y) no implicara t. Se puede seguir un procedimiento semejante con la 
función ode45 de MATLAB. 
Como un ejemplo, considere la solución de la ecuación diferencial con c = 0.1 y k= 10.0: 


dy dy dy 
+ + ky =0; 0:30. 
aca A yo) di 


(0) =0 


Esta ecuación se puede escribir como un conjunto de dos ecuaciones diferenciales de primer orden 
introduciendo 


JR 
y 
dy dy; 
A 
ya que 


dy _ $= da _ de ) 
dt * fat, y) =Cy — ky 
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con 


El siguiente programa MATLAB encuentra la solución de las ecuaciones diferenciales anteriores: 


% ProbappendixF.m 

tspan = [0: 0.05: 3]; 

y0 = [1; 0]; 

[t,y] = ode23 ('dfunc”, tspan, y0); 
[t yl 

plot (t, y(:,1)); 

xlabel ('t'); 

ylabel ('y(1) and y(2)') 
gtext ('y(1)'); 

hold on 

plot. (ty (:1,2)); 

gtext ('y(2)'); 


+$dfunc.m 

function f = dfunc(t,y) 

f = zeros (2,1); 

£(1) = y (2); 

£(2) = -0.1 * y(2) - 10.0 * y(1); 

>> ProbappendixF 

ans = 

0 1.0000 0 

0.0500 0.9875 -0.4967 
0.1000 0.9505 -0.9785 
0.1500 0.8901 -1.4335 
0.2000 0.8077 -1.8505 
0.2500 0.7056 -2.2191 
0.3000 0.5866 -2.5308 
0.3500 0.4534 2.7775 
0.4000 0.3098 -2.9540 
0.4500 0.1592 -3.0561 
0.5000 0.0054 -3.0818 
0.5500 -0.1477 -3.0308 
2.7500 -0.6380 -1.8279 
2.8000 -0.7207 -1.4788 
2.8500 -0.7851 -1.0949 
2.9000 -0.8296 -0.6858 
2.9500 -0.8533 -0.2617 
3.0000 -0.8556 0.1667 
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[== 


Respuestas a 
problemas seleccionados 


Capítulo 1 


ko ka kaks + 2k1 k3 kaks + k¡ ko ka ks + 2 ki ko k3ks 


17 k 
0 (lo kaka + kok3ks +2 kik3k4 + 2kik3k5 + kiko ka + k1k2k5 + 2 k ko ko) 


1.11  (a)k = 37.08 X 107 N/m, (b) k = 12.36 X 107 N/m, (e) k = 4.12 X 107 N/m 


1.15 ko = 253.75 lb/pulg 1.17 k¿ =3kc08%% 121 ko =2yA 
4 (d +1) pya? 
1.24 la. = —=— 129 k==—— 132 k=774414N/m 136 F(x)= (32000x — 80) N 
4 Dd v 
1 
1.39 k. = JE, As + E¿ Az) 1.43 — (a) ki, = 5.54811 X 10% N-m/rad, (b) ki, = 5.59597 X 10% N-m/rad 


1.45 (a) k¿q = 89.931 lb/pulg (b) k.y = 3.0124 lb/pulg 1.47 — Kaxi = 16,681.896 lb/pulg; Ktorsión = 139.1652 Ib-pulg/rad 


ay. l 1 A LY 
1.49 me =m » Em, + Jo po 1.52 me = mp A B Ele La 


LY LY 
1.55 (a) Cey = C1 + C2 + Ca, (0) Ceg = C1 + cl?) | 0) 5 
1 1 
Po. 1 my? ny 
(1) (d) Cteq = Cr + Cp E Cr, 
Ceg C1 Ca C3 nm 13 
TuDAl = h) TuD? 
1.59 c, | 1.64 —c = 3,225.8 N-s/m 1.71 c = 4205.64 N-s/m 
2d 32h 
1.76 A= 4.4721,0 = -26.5651" 1.78 2 =11.1803 81 1.81  X = 9.8082 mm, Y = 9.4918 mm, d = 39.2072% 


1.85  x,(1) = 6.1966 sen(wt + 83.7938*) 1.87 No armónico 


1.90  X = 2.5 mm, w = 5.9092 rad/seg, w + 0w = 6.6572 rad/seg 1.92 A = 0.5522 mm, Xmáx = 52.04 mm/seg 


A A 2A € t ga Y 
1.104 Xro= X/V2 1.108 x(1) = 2 + senor E PA eu 110 (0) =5 > a) 
n=2,4,6,... == n=1,3,5,... 


a E 
1.1114 p(r) = a. + Y [a,, cos mut + b,, sen mot] lb/pulg? donde ay = 50, a, = 31.8309, a, = 0, az = —10.6103, 
=1 
b, = 31.8309, b, = 31.8309, bz = 10.6103 


1.117 ay = 19.92, a] 20.16, aa 3.31, a3 373 bj 23.52, b, — 12.26, b3 = 0.41 


Capítulo 2 


2.2 (a)0.1715 seg, (b) 0.2970 seg 2.4 0.0993 seg 


2.6 (a) A =0.03183 m, (0) máx = 0.31415 m/s?, 
(b) ip = 0.07779 m/s, (d) dy = 51.0724? 


Respuestas a problemas seleccionados 


2.8  w, = 22.1472 rad/seg 2.10 w, = 4.8148 rad/seg 2.13 0, = [£/(4m)]? 
sb Jak ve. [HE en nE 3E!,  48E31) 
. (a) On = M” ( ) 0 == m+M . Wn W ñ pl B 
Kg cosec” Y g 
2.19 k = 52.6381 N/m, m = 1/3 kg 2.21 (a) 0, =>, (b) 0, => 
W W 
k sm[ , 0? 11 T(a + b) 
2.23 (ao, = a (b) o, = rl B -— E 2.26 (a) mx + a + : Tx =0, (b) o, = rl 
2.28 T = 1656.3147 lb 2.30 (a) N = 81.914 rpm, (b) w, = 37.5851 rad/seg 2.32 0, = 5 
2.34 A=0.9536 x 10 *m? 2.37 Torsión con respecto al ejez 2.39 w, = 2578.9157 rad/seg 
We — 2kgc a D. 
2492 uy > 2.44 mx+(k¡+k2)Jx=0 2.47 |[m+-—)x +16kx =0 
Wg + Waw* — 2kga r 
2.49 0, = 359.6872 rad/seg 2.51  x(t) = 0.1 cos 15.81141 + 0.3162 sen 15.81141 m 
2.53 xp = 0.007864 m; xy = —0.013933 m/s 2.55 x= 4m/s 2.57 d = 0.1291 pulg, N= 29.58 
2.64  w, = 2 rad/s, 1 = 2,4525 m 2.66 7, = 1.4185 seg 2.68  w, = 13.4841 rad/seg 
(k, + ka) (R + ayy 
2.70 7, = 0.04693 seg 2.72 w, = 17.7902 rad/seg 2.74 0, 3 
1.5mR 
2.76 Im? 0+(k,+ kia + k,B)0 =0 | 2.88 w sue 
" , ] , ? " di 35 Ñ ás 4m 
16kr? 
2.91 45.1547 rad/seg 293 0w,= ae 2.95 01, = 4) OS 2.98 (a) 14265.362, 
h 
ds id (b) 3.8296 
X le 
2.100 xXmáx = (a + 2) eo /(xo +05 x0)) 2.103 (a) c. = 1000 N-s/m, (b) w, = 8.6603 rad/seg, (c) 8 = 3.6276 
0 
2.105 0 = 0.09541* 2.107 ¿= 0.013847 2.109 m = 500 kg, k = 27066.403 N/m 
2k Dt ; 3 
2.112 wm, = ce 2.116 q + cx +2kx=0 2.118 pp, = 2682.8816 kg/m” 
3m 
2.120 (a) Jo = 1.9436 x 10" *N-m-8?, (6) e, = 5.3887 X 107 *N-m-s/rad, 
(b) 7, = 1.8297 seg, (d) k, = 2.2917 Xx 10% N-m/rad 
2.121 (a) í = 0.75, 04 = 6.6144 rad/s, (b) ¿ = 1.0, 4 = 0, (e) ¿ = 1.25 
2.123 (a) 60.8368 J, (b) 124.6784 J 2.139 Coulomb, 5N, 14.1421 rad/seg 2.141 5.8 mm 
4 uN 
2.143 (a)5 (b) 0.7025 seg (e) 1.9620 cm 2.145 cy = E 2.148 1.40497 s 
TO 
2.150 1.7022 seg, 0.004 m 2.152 PB = 0.03032, Coq = 0.04288 N-s/m, AW = 19.05 x 10% N-m 2.154 h = 0.583327 N/m 
Capítulo 3 
3.2 5seg 
3.4 (a) xp = 0.1 cos 201 + t sen 201 (b) x(1) = (0.5 + 1) sen 201 (e) x(1) = 0.1 cos 201 + (0.5 + 1) sen 20f 
3.6 (a) x(1) = 0.18 cos 201 — 0.08 cos 30r, (b) x(+) = 0.08 cos 201 + 0.5 sen 201 — 0.08 cos 30r, 
(e) x(t) = 0.18 cos 201 + 0.5 sen 201 — 0.08 cos 301 
mr N? 
3.8 9.1189 kg 3.16 X 3.18 w = 743.7442 Hz 3.22 0.676 seg 


22.7973 Eba? — 0.2357 pabl* N? 
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3.24  0,(t) = O sen wt con O = —8.5718 X 107 *rad y w = 104.72 rad/seg 
3.26  x,(t) = 0.06610 cos (101 — 0.1325) m 
Xworal(1) = 0.0345e? cos (19.89971 + 0.0267) + 0.0661 cos(101 — 0.1325) m 
TT 
3.28  x,(t) = 0.25 cos 20 = 5) m 
Xoral(£) = 0.2611"? cos (19.89971 + 1.1778) + 0.25 cos(20 = 5) m 
des 
3.30 k= 6.6673 x 10* lb/pulg, c = 2.3983 lb-seg/pulg 3.32 r=/1l-— 2, máx = era 3.34 £= 0.1180 
2 y 
3.41 (a) 64.16 rad/seg, (b) 967.2 N-m d 
3.43 (a)£ = 0.25, (b) w, = 22.2145 rad/secg, w, = 38.4766 rad/seg 3.45  169.5294 x 10m 
3.47 k = 1.0070 X 10% N/m, c = 633.4038 N-s/m 3.53 0.3339 sen 25 t£ mm 3.55 X = 0.106 m, s = 246.73 km/hr 
3.57 c=(k=mu)/w 3.59 9(1) = 0.01311 sen (101 — 0.5779) rad 3.63 x,(t) = 110.9960 X 107 sen (314.161 + 0.07072) m 
3.66 0.4145 x 10% m, 1.0400 x 10m 3.68 1.4195 N-m 3.70 £ = 0.1364 3.74 — Fuerza máxima= 26.68 lb 
1 
382 p=0.1 3.85 (a) 10.2027 lb/pulg,  (b) 40.8108 Ib-pulg 3.88 2 3 
3.91 — (a) 1.0623 Hz, (b) 1.2646 m/s, (e) 5.557 x 10*m e + car x) 
TXk  4k 
Capítulo 4 
F 4F pa 1 1 
4,2. x(1) E Z Y cos(nwt — q) 
2k Tk n=13,... 1 Va = my + (Qénry? 
_ A 2£nr 
con r=0w/0, y Q, = tan 122 
oo (318.3091 sen 5.8905n cosn wt + 318.3091 (1 — cos 5.8905n) sen nwt 
4.6  0(1) =0.0023873 + rad 
al n(392700.0 — 1096.6278n?) 
4.13 — xy(t) = 6.6389 x 107* — 13.7821 X 107 %cos(10.472t — 0.0172) 
+ 15.7965 X 107 *sen (10.4721 — 0.0172) + ...m 
F sen w,(1 — tp) — senwyt 
4.16  x(1) af | nl o z h parat = tp 
k nto 
F e F 
4.19  x(1) a [2 = uc | + al cos ol - 2) parar > 7/0. 
a? w% w k w 
21 -% 
w) 
4.25  x(1) = 1.7689 sen 6.2832 (+ — 0.018) — 0.8845 sen 6.2832t 
— 0.8845 sen 6.2832 (+ — 0.036)m; para > 0.036 seg 
4.29  x,(1) = 0.002667 m 4.32 0(1) = 0.3094e * + 0.05717 sen 5.41271 — 0.3094 cos 5.41271 rad 
4,35  x(t) = 0.04048e ' + 0.01266 sen 3.1981 — 0.04048 cos 3.1981 m 4.37  x(t) = 0.5164e ' sen 3.87291 m 
F 
4.50 xy = A 7 [(1 — cos tp)? + (w,tp — sen w,tp)?]'P; para t > to 4,53 d=0.6pulg 4.56 k= 12771.2870 Ib/pulg 
Onto 
Fo 
(1 — cos pt); 0=<t=<tb 
4.60 x(1) =3 "on 


a [cos w,(t — tp) — cos yt];  1= to 
mo; 
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Capítulo 5 


5.5 


5.10 


5.13 


5.19 


5.21 


5.25 


5.29 


5.36 
5.41 


5.43 


5.46 


5.49 


5.53 


5.56 


5.57 


5.60 


5.62 


5.66 


5.69 


5.71 


5.77 


Ik Pr 
w, = 3.6603 rad/seg, w, = 13.6603 rad/seg 57 0m=,|0=.,/— 5.9 1.1 pulg? 
m m 


A 48 El 
w1 = 7.3892 rad/s, w, = 58.2701 rad/s 511 02=>7 
il 7 mm, 


[on + 8m2) + V (m =- 8m))? + 25mm, 
8 8 
w, = 0.7654 po = 1.8478 7 5.16 w, = 12.8817 rad/seg, w, = 30.5624 rad/seg 


xi(t) = 0.1046 sen 40.4225t + 0.2719 sen 58.0175t, 
xa(1) = 0.1429 sen 40.4225t — 0.09952 sen 58.01751 


Vel Vel Es 10 > LO 
3.7495 00) = 9.0524, 523 X= ( ¡55 = ( ) 
el mh ez mh? 2.3029 1.3028 
x1(0) 


xi (0 
A 50) = ri á1(0) NN 


xi(t) = 0.5 cos 21 + 0.5 cos V121; x2(1) = 0.5 cos 21 — 0.5 cos VW12t 


01 >= 0.5176V Ke/Jo, wm = 1.9319 Y Ki/ Jo 5.39 (01 = 0.38197V Ki /Jo, (00) = 2.61803 Y Kki/ Jo 


Ecuación de frecuencia: 


x2(0) = rj x,(0) 


w* (mm hB) — w? (ma B(W¡1, + kh) +mk(W,l +k 8) 
+ (W¡1,W,l + Wiokki+WIkB)=0 


(Jok + mk;) + V(Jok + mk,Y? — Jo — me?)mkk, 


2m(Jp — me?) 


2 
01,2 


1000% + 40000x + 15000 9 = 900 sen 8.7267+ 
+ 1100 sen (8.7267t — 1.5708) 
810 4 + 15000x + 67500 0 = 1650 sen (8.7267+ — 1.5708) — 900 sen 8.7267 


A 


(b) Acoplamiento estático 


(a) vo, = 12.2474 rad/seg , w, = 38.7298 rad/seg 


xy(t) == Xd 
con X¡ = (—40.0042 — 0.01919i) X 107? pulg, 
X= (0.9221 + 0.2948) x 107? pulg 


koF 
k, = mw? 5.58 xa(1) ( o ca ' -) sen wí 
(—m, 07 + k¡ + k2)(2m2 0% + ko) — k5 


xi (1) = (17.2915 Fy cos wt + 6.9444 Fy senor )10* 
xa(1) = (17.3165 F¿ cos wí + 6.9684 Fy sen «ot)107* 


x1(t) = 0.009773 sen 41rt m, x2(1) = 0.016148 sen 47rt m 5.64  xo(t) 5 5 cos 101 +335 cos 10V3N)u(t) 


Ak 
(01 = O, wm = 3m 5.67 bic = c1b3 =0 


me Ki, K 
a+ A+ a. = O donde a: = 6, — 0) 


Ji 2 
6k (m + M) 
(01 0, 1095) AÑ 
pate 
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Capítulo 6 


6.1 


6.3 


6.5 


6.12 


6.16 


6.22 


6.32 


6.39 
6.41 


6.44 


6.47 


Um 0 0 Y 7-1 -S|f(x P0) 
0 m 0 x dde | =I 2 +=l SN Fa(0) 
[0 0 m3 _| X3 3 | 7| X3 Fx(t) 
nai o 21(x Tn 6 -10 41(x 
Pla 0 12 e 9 5 6lía 
3 as a 
[0 15 0] (33 | =15 25 —10] Lx 
> 6 -10 29 ]|f(x Fx(t) 
+ 25 34  -—15 6 Xx p= Fi(t) 
|[-=15 25 —10 Lo FAO) 
Fi0, + Ko, (01 0,) = Mi cos wÍ 
m3) .. 7) 1 
hb + 3 0) + Ko, (02 91) | Ko 0) 03 0 
13 13 n 
na .. 7) M4 N4 
la + l55 03 + k,,| 03 — 02 E Ko 0 04 0 
15 13 M5 M5 
.. n4 
lo 04 + K,, 0 03 ) 0 
Ñ ns 
Do7 1 -5| pe LS 6 | 
k| —1 2 Sl 6.14 25 15 25 -—10 
9, “ll 7] 6 —10 29 | 
Ko, —K,, 0 0 
nm? mn ki + ka 
Ko Kp + Ko, Ko 0 ; 
13 13 ki ko 
2 6.18 
nm Na Na 1 
a (2) 
n3 ns ns Lo kir 
M4 
A (ki + k>) —ko o 7 
m 0 
0 pel 6.24 [k] = —k> (k2 + k3) —k3 626 [a] 
j L 0 —k3 (k3 + ka) ] 
WA 0 
= = - = n 2 
mi 0 0 2 0 1 0 L + L 
m 2 
0. m 0 634 —|0 15 0 6.36 
[0 0. m3] [1 0 2| 0 0 
2 mx +kx=0,10+g0=0 
mjxy + (ki + ko)x1 — kox2 =0 L0 0 
moX> — koxy + (ko + k3)x2 — k3x3=0 
m3X3 Kk3X2 | (k3 y ka) X3 0 
myXy + Tkx, — kx2 — 5kx3 = Fi(t) 
maxa kx + 2kx2 kx3 Fa(0) 
ma3xX3 — 5kxi — kx2 + Tkx3 = Fx(t) 
Jo Y .. Jo... 41 
M4 x2 7 kx ko ko Fit 
2) Xx 9? X2 9 XxX x2 x3 1(0) 


E] 
ki 1 
ki y? 
p "9/64 
El 1/6 
| 13/192 
0 
0 
n 
L+R (% 
3 
0 


6.20 


1/6 
1/3 
1/6 


L6] 


13/192 | 
1/6 


9/64 | 


6.30 2k 


Respuestas a problemas seleccionados 


Jo... Jo) .. 8 2 2 
% | E 2) gn | 9% | US Ft) 


2 
mxX3 kn | 3 + Skx3z = Fx(t) 


6.49 1 = 0.44504Vk/m, w, = 1.2471 Vk/m, w03 = 1.8025 Vk /m 
6.52 w¡ = 0.533399Vk/m, w, = 1.122733Vk/m, w3 = 1.669817Vk/m 
6.55 A, = 2.21398, A = 4.16929, Az = 10.6168 6.58 w| = 0.644798V g /l, w, = 1.514698V g /l, w3 = 2.507977V g /1 
E 
P P R 1 
6.61 | = 0.562587, | —, ww, = 0.915797, / —, w3 = 1.584767, | — 6.64 [X]=73-1 1 v2/3 
ml ml ml 2 
1 1 v3J 
k k k 
6.67 1, = 0.7653, —, w, = 1.8478, —, w3 = 3.4641 , | — 
m m m 
6.75 ww = 0,0, = 0.752158Vk/m, wz = 1.329508Vk /m 
k k k 
6.77 — x3(t) = x103 0.5 cos 0.4821 ,/—1 — 0.3838 cos, —1+ 0.8838 cos 1.1976, | —1 
m m m 
Pp: P P 
6.79 —xx(t) = 22001987 cos 0.5626, /— 1 — 0.06157 cos 0.9158 , /—1— 0.1372 cos 1.5848, | — , 
Im Im lm 
2 JEz. m ko m 3k 
6.82  x,(t) sol ! E sony [£ 1 A E sen ,) 
6.84 (1) al 21 4 a 21 4 V1I2t . via (0) al 21 + . 21 v12t + E via | 
E x cos 21 + 7 sen 21 + cos — —— sen : 2% = 7|cos 7 sen 2t — cos —— sen 
E 2 2 vI2 z 2 2 vVTZ 
—0.0000025 
6.90 (a) wo, = 0.44497 V k;/J0, w7 = 1.24700 Vk;/Jo, w3 = 1.80194 V k,/Jo (b) 0(1) = 0.0005190 ¿ cos 1001 radianes 
—0.0505115 
5.93225 
2 0 3 0.03944 (1 — cos 18.30131) + 0.01057 (1 — cos rd 
6.92) = 3 10.28431 p — 6.95 x(t) = 
mi A lidició «y la (1 — cos 18.30131) — 0.00387 (1 — cos 68.30151) 
12.58863 
6.99 —x3(1) = 0.0256357 cos(wt + 0.5874%) m 
Capítulo 7 
El El El 
7.1 (a) o = 2.6917, /—=, (b) 1 = 2.7994, 5 7.3 3.5987, 7.5  0.3015Vk/m 
mi ml ml 
T 
7.10 0.4082 Vk/m 7.12 1.0954, lr 7.19 ww = 0, w, = 6.2220 rad/s, w3 = 25.7156 rad/s 722 wm = Vk/m 
m 
7.27 1, = 0.3104, w, = 0.4472, w3 = 0.6869 donde w; = 1/V» 
7.30 0, = 0.765366, 0, = 1.414213, 03 = 1.847759 con w; =0;, a 
0 
l0.44721359 0.083045475  —0.12379687 | 
7.37 01 = 0.2583, w7 = 3.0, 3 = 7.7417 741 [UJ'=|0 0.41522738 1.1760702 
[0 0 1.7950547 | 
Capítulo 8 
S.1  28.2843 m/seg 8.3 013 = 9000 Hz, ambas se incrementaron 9.54% 
6 6 8 al n1 1 nTX narct 
8.6 (a) 0.1248 xX 10" N, (b) 3.12 x 10% N 8.8 w(x,t) 3 =D? z sen sen 
Tre n=Í,3,5,... n l 1 
l V3 9h Tx  V39h 271x  V39%h 4mrx  V39h SrTx 
811 wix, 77 sen | 77 sen 7 Sen | 7. sen 
c 217 l 87 l 327 l S0rr l 
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col AEwc(k — Mu”) wl;  wl,  AjE¡c, nr |G 
8.17 tan 8.20  tan— tan— = 823 0=>74/73n=1,2,3, 
c AE? — Mukc ci ca  A2E2ci 1 
(Qn +1) G 
8.25 0, 2 . ¿¡n=0,1,2,... 8.28 5030.59 rad/seg 8.31 cos Bl cosh Bl = — 
p 


8.34 tan Bl — tanh Bl =0 8.36 20.2328 N-m 8.39 cos Bl cosh Bl = 1, y tan 81 — tanh Bl =0 


Ely Y? 0 Bl Bl 
841 w= V120 a 8.46 w(x,t) = 3308 Bx + cosh Bx + tan sen Bx — tanh => senh Bx — 2 ( sen vt 
pAyl 2pAc 2 2 
co Mo dW, 
8.49 1w(x,1) = Y W,(x) qu(1) donde q.(t) ' (1 — cos wt) 
n=1 pAla); dx x=1 
wo TX 21y 3 
8.60 w(x, y,t) = co SEN Sen—— sen wal 8.62 n= 1 nd JmlynR) = 03m = 0, 1,2, = 1,2... 
12 


| El El El JE 
8.63  22.4499 AR 8.65 w = 15.4510 al ae 8.67 7.7460 En 8.70 2.4146 8.72 w = 13867.3328 rad/seg 
Pp Ag! my P 


JE JE JE PP pP 
8.74 (a) 1.73205, |, (b) 1.57669 5, 3.67280 5 8.77 | = 3.142 5,07 = 10.12 > 
pl pl pl pl pl 


Capítulo 9 


9.1 Alrededor de 46.78 km/hora 9.3 m,r, = 3354.6361 g-mm, 0, = -25.5525" 9.5 m¿= 0.99 oz, 04 = —35* 
9.8 1.6762 0z, a = 75.6261* CW 


9.11 Quitar 0.1336 lb a 10.8377" en sentido contrario a las manecillas del reloj y 0.2063 lb en el sentido de las manecillas del reloj en el plano € 
en los radios de 4 pulg 


9.14 (a) KR, = —28.4021/ — 3.5436 K, Ry = 13.7552 j + 4.7749K,  (b)m,= 10.44 g,0, = 7.1141% 

9.17 (a) 0.005124 m, (b)  0.06074 m, (c) 0.008457 m 

9.20 (a) 0.5497 x 10%N/m?  (b) 6.4698 x 10 N/m? (e) 0.9012 x 10% N/m? 

9.22 Fy,= 0, F;s = 3269.4495 lb, M¿, = Mz; = 0 9.25 El motor está completamente balanceado en cuanto a fuerza y momento 
9.27 0.2385 mm 9.30 (a) w < 95.4927 rpm (b) w > 276.7803 rpm 9.32 k = 152243.1865 N/m 

9.35  79.7808 rad/seg — 1419.8481 rad/seg 9.37 Se = 0.02733 m 9.40 k = 1332.6646 lb/pie 

9.43 (a) X = 11.4188 x 10m (b) F7 = 44.8069 N 9.45  98.996% 9.47 (a) 2,775.66 lb, (b) 40,145.81 lb 

9.49 49,752.86 N/m 9.64 u = 0.3403; m, = 102.09 kg, k, = 2.519 MN/m; X, = — 0.1959 mm 

9.66 (a) 487.379 lb (b) Q, = 469.65 rpm, (Q, = 766.47 rpm 9.68 ParaD/d = 4/3, d = 0.5732 pulg, D = 0.7643 pulg 


9.71 09764= Y <105125 9.73 m,=10kg,k, = 0.19986 MN/m 9.75 165.6315 lb/pulg 
(M2 


Capítulo 10 


10.2  18.3777 Hz 10.4 3.6935 Hz 10.6 0.53% 10.9 35.2635 Hz 10.12 73.16% 
10.14 k = 33623.85 N/m, c = 50.55 N-seg/m 10.16 m = 19.41 g,k = 7622.8 N/m 10.19 111.20 rad/seg — 2780.02 rad/seg 


10.21 r=1 10.23 ¿=0.1111 10.26 Jaula (51.93 Hz), Anillo de rodamiento interior (1078.97 Hz), Anillo de rodamiento exterior 
(830.88 Hz), Bola (193.31 Hz) 


10.29 1.8 10.30 2.9630 10.32 ¿=0.2 


Capítulo 11 


ia 1 ACHACA x(t =5) = —1 con At =1y — 0.9733 con At =05 

del; (Ary? 
11.6 —x1p = —0.0843078, x15 = 0.00849639 11.9 x(r= 0.1) =0.131173, x(t = 0.4) = —0.0215287, x(t = 0.8) = —0.0676142 
11.14 Con At=0.07854,x1 =x y x= 2, x(1 = 0.2356) = 0.1001, xa(t = 0.2356) = 0.401132, 

xi(1 = 1.5708) = 1.040726, x, = (1 = 1.5708) = — 0.378066 
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11.20 t Xi xa 
0.25 0.07813 1.1860 
1.25 2.3360 —0.2832 
3.20 0.6363 2.3370 
E E E 
11.23 0 = 3.06147, /—5, 07 = 5.65685 4 5, (03 = 7.39103 4 5 
pl pl? pl 


El El El 
11.26 (01 17.9274 a? ww = 39.1918 E (M3 = 57.1193 e 
pAl pAl pAl 


11.38 Con Ar = 0.24216267, 


1 X1 Xx 
0.2422 0.01776 0.1335 
2.4216 0.7330 1.8020 


4.1168 0.1059 0.8573 


Capítulo 12 


12.2 (os) =] 


12.3 3.3392 x 107 N/m? 


12.15  0.05165 pulg. bajo carga 
PB e 
12.18 Deflexión = 0.002197 Er pendiente = 0.008789 El 


12.19 o) = -2.5056 lb/pulg?, o(2)= 2.6936 Ib/pulg? 
12.21 Esfuerzos de flexión máximos: —37218 lb/pulg?, tanto en la biela como en la manivela, esfuerzos axiales máximos: — 6411 Ib/pulg? 
(en la biela), — 5649 1b/pulg? 


El El El 
12.26 wm, = 0.8587, /——,,07 = 4.09654 7,003 = 34.92104 /— 
pAl pAl pAl 
El El 
15.1357. |, 7 = 28.9828 4 | — 
Aló pal 
El 
20.4939 4 | 
pAl 


12.40 w, = 6445 rad/seg, w, = 12451 rad/seg 


12.29 


1) 


12.32 0 


E 
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Absorbedor 
aislador, 703 
base rígida, 703 
de vibración dinámico, 703 
de vibración dinámico amortiguado, 709 
de vibración dinámico no amortiguado, 703 
de vibración para un motor diesel, 706 
máquina, 703 
para un conjunto de motor-generador, 707 
Absorbedores de vibración, 702, 732 
Aceleración de la base, 363 
Acoplamiento 
elástico (estático), 451 
dinámico (de inercia), 451 
Acoplamiento de coordenadas y coordenadas 
principales, 449, 494 
Acróbata, 208 
Actuador de resorte, 311 
aire de salida, 311 
diafragma, 311 
resorte, 311 
varilla de válvula, 311 
Acústica, 7 
Afiladora de precisión, 317, 318 
aislador, 318 
barra rígida, 318 
polea, 318 
rueda de amolar, 318 
Agitación, 279 
Aislador de una tornamesa estereofónica, 682 
aislamiento de sistemas con desbalance 
rotatorio, 683 
Aislamiento 
bajo carga gradual, 696 
contra choques, 694 
contra vibración de la base, 687 
de fuerza (de vibración), 675 
base rígida de cemento, 675 
instrumento o máquina delicados, 675 
máquina, 675 
pase (paquete), 675 
Aislamiento de la vibración, 673, 727 
Álgebra compleja, 55 
Amortiguador de histéresis, 181 
Amortiguadores 
conectados en serie-paralelo, 103 
montados en flechas engranadas, 99 
Amortiguamiento, 43 
constante, 173 
constante de, por un fluido viscoso, 44 
crítico, constante de, 147 


cuadrático (o de velocidad al cuadrado), 275 


de Coulomb (fricción en seco), 43 
factor (o coeficiente) de pérdida, 672 
hidráulico de pistón-cilindro, 47 
introducción, 672 
por un material sólido o histerético, 43 
proporcional, 561 
uso de materiales viscoelásticos, 672 
viscoso, 43 
Amortiguamiento de Coulomb, 43 
polea sometida a, 178 
sistema de resorte+-masa, 272 
sistemas torsionales y, 177 
Amortiguamiento viscoso, 146 
energía disipada en, 154 
sistemas torsionales con, 156 
torsional, 156 
vibración libre con, 146-147 
Amperímetro de bobina móvil, 314 
aguja, 314 
amortiguador torsional, 314 
bobina, 314 
escala, 314 
imán permanente, 314 
núcleo, 314 
Amplitud, 58 
de remolineo de una flecha con un rotor 
desbalanceado, 664 
Análisis 
de estabilidad, 664 
de Fourier numérico, 70 
de la respuesta escalonada, 385 
de vibración de un sistema 
de resorte-masa, 552 
modal, método, 554 
Análisis armónico, 61, 107 
Análisis de vibración forzada 455, 498 
Análisis de vibración libre de un sistema 
no amortiguado, 436, 486 
Ángulo de fase, 59 
Aperiódico, 151 
Aproximación lineal por partes, 399 
Arco, 4 
Aristógenes, 5 
Aristóteles, 5 
Armonía universal, Mario Marsenne, 6 
Asintóticamente estable, sistema, 185 
Autoexcitación y análisis de estabilidad, 276, 
325, 461, 504, 566 
Automóvil 
en choque con barrera, 82 
viajando por camino escabroso, 82 
Avión, 414 
ala, 414 


de combate, eje de flexión, 416 
raíz del ala, 414 


B 


Balanceo de máquinas rotatorias, 651, 723 
Balanceo de motores reciprocantes, 665, 669, 
726 
Balanceo en dos planos, 654, 656 
de un rotor, 654 
cojinete A, 654 
cojinete B, 654 
plano L, 654 
plano R, 654 
rotor rígido, 654 
de un rotor de turbina, 657 
plano derecho, 656 
plano izquierdo, 656 
Balanceo en un plano, 651 
de un disco, 651 
por medio de un analizador, 652 
cojinete, 652 
de vibración, 652 
detector de vibración, 652 
estroboscopio, 652 
motor, 652 
rueda de amolar (rotor), 652 
Barra 
escalonada, 89 
rígida, estabilidad de, 188 
Base elástica, máquina sobre, 264 
Bernoulli, Daniel, 7, 430 
Bomba centrífuga, 500 
cimentación, 500 
resortes aisladores, 500 
suelo, 500 
Brazo, movimiento del, 224 
antebrazo, 224 
bíceps contraído, 224 
pivote, 224 
tríceps contraído, 224 
Breve historia del estudio de la vibración, 4 
Brook Taylor, 7 
Bucles, 7 


C 


Cálculo 
de frecuencias naturales intermedias, 619 
fundamental de la frecuencia natural 
fundamental, 609 
numérico de coeficientes, 68 
Cámara de video, 316 
barra tubular, 316 
Cantidad de amortiguamiento específica, 156 


Canturreo de líneas de transmisión, 279 
Carga 
explosiva en la estructura de un edificio, 
358, 359 
pulsante rectangular, 355 
Carretera desigual, vehículo que viaja 
por, 263, 264 
Carro de mina, 202 
cable de acero, 202 
polea, 202 
Centro de percusión, 138, 139 
Ciclo, 58 
Cigileñal corredizo, 408 
Cilindro, flujo de un fluido, 280 
Clasificación de la vibración, 16 
Clebsh, R.F.A, 8 
Cociente 
de Rayleigh, propiedades del, 607 
de pérdida, 156 
de restitución, 157 
Coeficientes 
cálculo numérico, 68 
de inercia, 516 
inversos, 516 
de influencia de flexibilidad, 516, 521, 524 
determinación, 523 
de influencia de inercia, 525, 526 
de influencia de rigidez, 517, 518 
determinación, 519 
Coeficientes de influencia, 516, 586 
Cojinete, holgura, 44 
Combinación 
de amortiguadores, 49 
de masas, 38 
traslacionales conectadas 
por una barra rígida, 38 
traslacionales y rotacionales 
acopladas, 38 
de resortes, 28 
en paralelo, 28 
en serie, 29 
Compresor de aire, 321 
manguera flexible, 321 
pistón, 321 
soportes de montaje, 321 
Conceptos básicos de la vibración, 13, 81 
Condiciones iniciales para excitar un modo 
específico, 442 
Conservación de la energía, principio 
115, 120 
Constante de amortiguamiento 
crítico, 147 
en una chumacera, 45 
Constante de resorte, 25 
asociada con la fuerza de restauración 
producida por la gravedad, 36 
de elementos elásticos, 25 
de una varilla, 25 
de una viga en voladizo, 26, 27 
linealizado equivalente, 25 
torsional de una flecha de hélice, 31 
variación de la, 170 
Constante de tiempo (7), 141 
Construcción de amortiguamientos viscosos, 43 
bucle de histéresis para materiales 
viscosos, 43 
área, 43 


deformación (desplazamiento), 43 
energía consumida, 43 
energía recibida, 43 
esfuerzo, 43 
Control 
activo de un sistema con desbalance 
rotatorio, 700 
de vibración activo, 698 
de vibración de un sistema electrónico de 
precisión, 699 
Control de la vibración, 644 
Convergencia a la frecuencia natural más alta, 
619 
Conversión de número a decibel, 294 
Coordenadas 
generalizadas, 434, 449 
principales, 435 
de un sistema de resorte-masa, 452 
Coordenadas generalizadas y fuerzas 
generalizadas, 529, 588 
Coulomb, Charles Augustin de, 8, 173, 240 
amortiguadores, 174 
amortiguamiento, 174 
amortiguamiento constante, 173 
dispositivo de, 8 
ley de fricción seca, 173 
Cuerda pulsada, 13 
Cuerpo humano, sensibilidad a la frecuencia 
de vibración, 648 
brazo, 648 
cabeza, 648 
espina, 648 
mano, 648 
masa pélvica y glútea, 648 
pared del pecho, 648 
piernas, 648 
Cuerpo rígido, 119 
Curva de fuerza-deflexión, 183 
Chasis electrónico, 203 
China, 6 
Chladni, E.F.F., 8 
Chorro de arena, limpieza por, 411 
Chumacera, constante de amortiguamiento 
de una, 45 


D 


D'Alembert 
Jean, 7 
principio de, 120 
Daniel Bernoulli, 7, 430 
De Laval, C.G.P, 9 
Decibel, 69 
Decremento logarítmico, 152 
con amortiguamiento, 153 
Deflectores helicoidales, 281, 282 
Deflexión estática, 121, 244 
Delta Kronecker, 534 
Derivación de funciones de transferencia de 
frecuencia, 472 
Descarrilamiento de una carretilla de una grúa 
durante un sismo, 368 
Descomposición de Choleski, 627 
de una matriz simétrica, 628 
Descripción de una respuesta transitoria, 386 
sobrepaso máximo, 388 
tiempo de asentamiento, 389 
tiempo de demora, 389 
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tiempo de subida, 387 
tiempo pico, 386 
Desplazamientos virtuales, 115, 120 
principio de, 120 
Determinación de frecuencias 
y modos naturales, 602 
Diagramas de Bode, 294 
de un sistema amortiguado de un solo 
grado, 295 
Diálogos sobre dos nuevas ciencias, 
Galileo, 6 
Diez libros sobre arquitectura, 
Vitruvio, 5 
Diseño bajo un ambiente de choque, 368 
carga de choque, 368 
espectro de respuesta de choque, 368 
choque de velocidad, 368 
Diseño de un aislador no amortiguado, 680 
eficiencia de aislamiento, 681 
amplificación, 682 
deflexión estática, 682 
frecuencia de excitación, 682 
porcentaje de reducción, 682 
resonancia con frecuencia 
natural, 682 
gráfica de diseño para aislamiento, 681 
Diseño de una repisa para cargas 
de choque, 369 
pulso semisenoidal, 369 
tarjeta de circuito impreso, 369 
Dispositivo de Coulomb para pruebas 
de vibración torsional, 8 
Dominio del tiempo y la frecuencia, 
representaciones en el, 65 
Dunkerley, fórmula de, 604 
grúa elevada, 636 
viga simplemente apoyada, 637 
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Ecuación 
auxiliar (característica), 123, 437 
de movimiento (regente), 115, 136 
basada en la segunda 
ley de Newton, 118 
raíces de la, 162 
Ecuación de movimiento, 242 
Ecuaciones 
de Lagrange, 508 
diferenciales acopladas, 433 
rectoras 
derivación, 19 
solución de, 19 
Ecuaciones de movimiento, 659, 672 
de un sistema de resorte-masa, 512 
de un sistema de tres grados 
de libertad, 538 
de un sistema torsional, 531,532 
(remolineo), 659 
Ecuaciones de movimiento de sistemas no 
amortiguados en forma matricial, 534 
Ecuaciones de movimiento de un sistema 
dinámico, 563 
ecuaciones de Lagrange, 563 
función de disipación de Rayleigh, 563 
Ecuaciones de movimiento para vibración 
forzada, 435, 484 
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Análisis de Fourier numérico, 74 
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de vibración, 714 
Programa para análisis modal de sistemas 
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Programa para resolver un problema de 
valor eigen general, 631 
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matricial, 630 
Raíces de una ecuación cuártica, 475 
Raíces de una ecuación polinomial, 572 
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Fourier, 72 
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sistema amortiguado, 572 
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de libertad, 570 
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con amortiguamiento 
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Respuesta de vibración libre de un sistema 
de resorte-masa, 190 
Respuesta de vibración libre de un sistema 
de varios grados de libertad, 569 
Respuesta de vibración libre de un sistema 
viscosamente amortiguado, 194 
Respuesta en función del tiempo de los 
carros del ferrocarril, 477 
Respuesta forzada de un sistema con 
amortiguamiento de Coulomb, 298 
Respuesta forzada de un sistema de dos 
grados de libertad, 479 
Respuesta total de un sistema no 
amortiguado, 297 
Respuesta total de un sistema sometido a 
excitación de la base, 400 
Solución de un problema de valor eigen, 
568, 629 
Solución del problema de valor eigen, 475 
Trazo de la respuesta de frecuencia de un 
sistema de dos grados 
de libertad, 478 
Trazo de la transmisibilidad, 712 


Trazo de una respuesta de vibración 
libre, 476 
Uso de un programa para resolver con el 
método de Jacobi un problema de 
valores eigen, 630 
Variaciones de la frecuencia natural y el 
periodo con deflexión estática, 189 
Elementos de amortiguamiento, 42, 98 
Elementos de armonía, Aristógenes, 5 
Elementos de masa o inercia, 37, 95 
Elementos de resorte, 21, 83 
Energía 
cinética, 13 
de deformación, 527 
potencial, 13 
potencial elástica, 527 
Engrane impulsado, 407 
Ensamble de balancín, 96 
Enterprise, transbordador especial, 12 
Equilibrio estático, 122 
posición de, 121 
Espectro de diseño, 366 
Espectro de frecuencia (diagrama espectral), 64 
Espectro de respuesta, 359, 420 
de un pulso senoidal, 359 
para excitación de la base, 361 
Espectros de respuesta a sismos, 365, 366 
acelerógrafos de movimiento fuerte, 365 
acelerograma, 365 
velocidad espectral, 365 
desplazamiento espectral, 365 
periodo natural, 365 
Estabilidad 185, 186 
de un sistema, 187 
dinámica, análisis de, 276 
tipos de sistemas, 187 
asintóticamente estable, 187 
con inestabilidad de divergente, 187 
estable, 187 
inestable (con inestabilidad 
de vibración), 187 
Estabilidad de sistemas, 185, 236 
Estable, sistema, 185 
Euclides, 5 
Euler, Leonard, 7, 644 
Excavadora, 95 
Excitación, 16 
Expansión 
de la serie de Fourier, 61, 68 
en serie de Taylor, 394 
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Cantidad 


Equivalencia en el sistema SI 


Equivalencia en el sistema inglés 


Trabajo o energía 


Potencia 


Momento de área de inercia o 
momento segundo de área 


Momento de inercia de masa 


Constante de resorte: 
translatorio 


torsional 


Constante de amortiguamiento: 
translatorio 
torsional 


Ángulos 


1 pulg — lb; = 0.11298484 J 
1 pie— lb; = 1.355818 J 

1 Btu = 1055.056 J 

L kWh = 3.6 X 10%] 


1 pulg — Ibf/seg = 0.1129848 W 
1 pie — Ibf/seg = 1.355818 W 

= 0.0018182 hp 
1 hp = 745.7 W 


1 pulg? = 41.6231 x 108 m* 
1 pie* = 86.3097 x 107* m* 


1 pulg — Ib; — seg? = 0.1129848 m? + kg 


1 lbs/pulg = 175.1268 N/m 
1 lbg/pie= 14.5939 N/m 
1 pulg — lbg/rad = 0.1129848 m - N/rad 


1 Ibf — seg/pulg = 175.1268 N : s/m 
1 pulg — lbs — seg/rad 
= 0.1129848 m - N -s/rad 


l rad = 57.295754 grados; 


1J = 8.850744 pulg — Ib; 

1J = 0.737562 pie— lbs 
= 0.947817 X 10? Btu 
= 0.277778 kWh 


1 W = 8.850744 pulg.— lbf/seg 
1 W = 0.737562 pie— lbf/seg 
= 134102 Xx 10” hp 


1 m* = 240.251 X 10* pulg? 
115.862 pie? 


1 m?-kg = 8.850744 pulg.— Ib; — seg? 


1 N/m = 5.71017 X 107 lbp/pulg. 
= 68.5221 X 10” lbp/pie 
1 m-N/rad = 8.850744 pulg-b ¿/rad 
= 0.737562 lb; — pie/rad 


1N-s/m = 5.71017 X 10? lb; — seg/pulg 


1 m-*N+*s/rad = 8.850744 lb; — pulg — seg/rad 


1 grados = 0.0174533 rad; 


1 rpm = 0.0166667 rev/seg = 0.104720 rad/seg; 1 rad/seg = 9.54909 rpm 


Masas equivalentes, resortes y amortiguadores 


Masas equivalentes 
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Resortes equivalentes 
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Masa (M) fija en el extremo de un resorte 
de masa m 


Viga en voladizo de masa m con una carga 
M en su extremo libre 


Viga simplemente apoyada de masa m 
con una carga M a la mitad 


Masas translacionales y rotacionales 
acopladas 


Masas sobre una barra conectada 
a la bisagra 


Varilla sometida a una carga axial 
(1 = longitud, A = área de sección 
transversal) 


Varilla ahusada sometida a una carga axial 
(D, d = diámetros extremos) 


Resorte helicoidal sometido a una carga 
axial (d = diámetro del alambre, 

D = diámetro de espira medio, 

n = cantidad de vueltas activas) 


Viga doblemente empotrada con una carga 
a la mitad 
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mo = M+023m 


Me = M + 05m 
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Amortiguadores viscosos equivalentes 
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Fluido, viscosidad ¡uu 


Viga en voladizo con una carga 
en su extremo libre 


Viga simplemente apoyada 
con una carga a la mitad 


Resortes en serie 


Resortes en paralelo 


Flecha hueca sometida a torsión 
(1 = longitud, D = diámetro externo, 
d = diámetro interno) 


Movimiento relativo entre superficies 
paralelas (A = área de la placa más 
pequeña) 


Amortiguador hidráulico (movimiento 
axial de un pistón en un cilindro) 


Amortiguador torsional 


Fricción seca (amortiguamiento de 
Coulomb) (fN = fuerza de fricción, 
w = frecuencia, 

X = amplitud de vibración) 
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